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in new  and  retrofit plant  cases,  an  improved understanding of  the  impact of burner 
interactions is required.  
 
The  aim  of  this  research  is  two‐fold:  firstly,  to  experimentally  investigate  isothermal 
flow  interactions  in  multi‐burner  arrays  for  different  swirl  directions  and  burner 
pitches  in  order  to  gain  a  better  understanding  of  burner  interaction  effects within 
multi‐burner  furnaces.  Secondly,  to  carry  out  numerical  modelling  in  order  to 
determine  turbulence models  which  give  the  best  agreement  to  experimental  data. 
Experimental  investigations were  carried  out  using  flow  visualisation  for  qualitative 




Experimental  investigation  showed  that  the  recirculation  zone  of  the  chequerboard 
configuration  is  more  sensitive  to  the  change  in  pitch  than  that  of  the  columnar 
configuration.  Further, it was found that the smaller pitch is more sensitive to change 




below  the  other  two  models.  The  statistical  comparison  between  k‐ε  and  RSM 
turbulence models revealed that, for prediction of  the swirl velocity profiles,  the RSM 
model  overall  performed  better  than  the  k‐ε  turbulence  model.  The  visual  and 
statistical  analyses  of  turbulent  kinetic  energy  profiles  also  showed  that  the  RSM 
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u      mean axial velocity 
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Coal  is  forecast  to maintain  the dominant  role  in world 
electricity generation over the next couple of decades. The 
resource  availability  and  economic  viability  are  the  two 
key factors  that underpin  the future of coal as one of the 
key  components  in  the  world’s  energy  mix.  Therefore, 
improving  the  efficiency  of  coal‐fired  power  plants  and 
the  minimisation  of  their  environmental  impacts  is 
paramount,  for  both  economic  and  environmental 
reasons. To  this end, a range of Clean Coal Technologies 
(CCTs) have been developed to minimise the emission of 







1.1 Coal – an important energy resource 
 
Coal  has  been  used  as  an  energy  source  for  hundreds  of  years  –  it  has  fuelled  the 




doubling  from 16.1  trillion kilowatt‐hour  in 2002  to 31.7  trillion kilowatt‐hour  in 2030 




























Figure  1.1  illustrates  the  major  role  coal  is  forecast  to  play  in  world  electricity 
generation  over  the  next  couple  of  decades. According  to  IEA’s  2004 World  Energy 
Outlook, despite  the  forecast of gas‐based electricity production  tripling by 2030, coal 
will remain the dominant fuel worldwide (IEA, 2005). 
 
The  two  factors  that underpin  the  future of coal as one of  the key components  in  the 
world’s energy mix are the resource availability and economic viability. Coal resources 





1.2 Clean-coal technologies 
 
Despite  its  strong demand,  growth  projection  and  importance  it  plays  in  the power 
generation energy mix, coal has been under strong attack. Coal is the least clean fossil 







minimise  the  emission of a variety of undesirable  substances  emitted  from  coal‐fired 




fired  plant  to  meet  the  requirements  of  the  increasingly  stringent  environmental 
legislation applied in many countries (IEA*, 2003). 
 








o primary  measures  (burner  optimisation,  air  staging,  flue  gas 
recirculation, fuel staging, low NOx burners), or 







1.3 Coal-fired power plants 
 
Pulverised  fuel  (PF)‐fired  stations have been  in use  for more  than 60 years and  they 
remain  the  main  form  of  coal‐fired  power  generation.  PF‐based  plant  is  found 
throughout  the world  and  is  in widespread  use  in  both  developed  and  developing 
nations (IEA*, 2003). 
 
1.3.1 Process overview 
 
Figure 1.2 presents a simplified schematic of a coal‐fired electric utility boiler operated 





Blowing  ambient  air  into  the  furnace  chamber  provides  the  oxygen  required  for 
combustion. The  carbon  and  hydrogen  comprising  the  coal  are  oxidized  at  the  high 
temperatures  produced  by  combustion  to  form  the primary  combustion  products  of 
carbon dioxide  (CO2)  and water  (H2O).  Sulphur  in  the  coal  is  oxidized  to  form  SO2. 






transfer  from  the hot combustion gases  in  the  furnace boils  the water  in  the  tubes  to 
produce high‐temperature, high‐pressure steam. This steam flows from the boiler to a 
steam  turbine.  In  the  turbine,  the  thermal  energy  in  the  steam  is  converted  to 




boiler.  To  improve  overall  energy  conversion  efficiency,  modern  coal‐fired  electric 
utility boilers contain a series of heat recovery sections. These heat recovery sections are 
located downstream  of  the  furnace  chamber  and  are  used  to  extract  additional  heat 
from the flue gas. The first heat recovery section contains a ‘superheater’, which is used 
to  increase  the  steam  temperature.  The  second  heat  recovery  section  contains  a 
‘reheater’, which reheats  the steam exhausted  from  the  first stage of  the  turbine. This 





A  portion  of  all  coals  is  composed  of mineral matter  that  is  non‐combustible.  This 














































The  ever  more  stringent  legislation  and  emission  standards  are  putting  increasing 
pressure on power plant operators  to develop new  technologies which would enable 
them to achieve the required emission targets. In order to achieve both environmental 
improvements  and  attain  economic  benefits,  power  plant  operators  require  more 








Both  burner  manufacturers  and  utility  plant  operators  have  recognised  that  the 
interaction of burner  flames within multi‐burner  furnaces  can potentially  represent a 
significant contribution to NOx levels. The current practice of predicting the likely exit 
NOx  levels from a multi‐burner furnace on the basis of single burner test rig data has 
been proven  inadequate  (Lockwood and Parodi, 1998). Therefore,  to  further  improve 
current NOx reduction technologies and assist in the assessment of NOx levels in new 
and  retrofit  plant  cases,  an  improved  understanding  of  the  impact  of  burner 
interactions is required (Cvoro and Easson, 2003; Tarr and Allen, 1997).  
 
In  order  to  achieve  improved  understanding  of  burner  jet  interactions,  a mixture  of 
scaled  isothermal  modelling  and  computational  fluid  dynamics  (CFD)  has  been 
performed as part of this PhD work, in an attempt to gain better knowledge of the key 




1.5 Thesis outline 
 
A  comprehensive  review of  the  literature  relating  to  the experimental and numerical 
modelling  of  multiple  swirling  burner  flows  is  presented  in  chapter  2.  Chapter  3 
follows on with  the  theoretical background, describing  the  fundamental properties of 
turbulence  together with  the governing equations of  turbulent  flows. The underlying 
physical principles of turbulent jets are also described. 
 
Chapter  4  gives  an  overview  of  the  experimental  apparatus,  describing  a  design 






overview  of  the  turbulence  models  applied  in  numerical  simulations,  as  well  as 










data  in  order  to  identify  the  numerical model  that  provides  the  best match  to  the 
experimental  data.  The  numerical  results  are  also  discussed  with  respect  to  the 
previously published work. 
 












































A  comprehensive  review of  the  literature  relating  to  the 
experimental  and  numerical  modelling  of  multiple 
swirling  burner  flows  has  been  carried  out.  The  survey 
showed that limited research work has been done in this 
area. There are only a handful of authors whose work and 
findings  can  be  directly  compared  to  the  results  of my 
PhD  research.  The  literature  review  also  included  other 
relevant  topics  such as  isothermal and  combusting  swirl 
flows, single burner flows and jet mixing (a topical area of 









2.1 Turbulent swirling flows 
 
There have been numerous experimental and theoretical studies on turbulent swirling 
flows  that have  taken place over  the past  fifty years. Although  studies conducted by 
Becker and Brown (1969), Gunther and Simon (1969), Vranos et al. (1969) and Williams 














flow  rates  of  air  introduced  tangentially  and  axially  into  the  swirl  generator.  They 
concluded that the degree of swirl can be characterised by the non‐dimensional group 
Gφ/Gxr2* obtained from  the  integration of  the radial distributions of mean velocity and 
static pressure.  
 
A  comparison  of  non‐dimensionalised  velocity  and  static  pressure  distributions 
showed that the basic non‐dimensional characteristics of swirling  jets, i.e. pressures in 
swirl generator, exit profiles, minimum pressure, maximum reverse flow velocity, and 
length  of  the  internal  vortex, were  largely determined  by  the  ratio  of  the momenta. 
                                                 
* Gφ= axial flux of angular momentum, kg m sec-2 
   Gx= axial flux of linear momentum, kg m sec-2 




However,  it also became  clear  that  the  shape of  the nozzle as well as  the method of 
introduction of the tangential air can also influence the behaviour of the jets. Therefore, 
whilst  it  could not be  claimed  that  the  ratio Gφ/Gxr2  is  the  sole universal  criterion  for 
swirling,  it  represents  the  significant  criterion  of  similarity  for  all  swirling  jets with 
similar swirl generators. 
 
As  part  of  an  experimental  study  carried  out  at  the  Department  of  Aeronautical 
Engineering  (Israel  Institute of Technology)  in  the  late 1960s, Chigier and Chervinsky 
(1967) performed an  investigation of  swirling vortex motion  in  jets. They  carried out 
experiments  in  a  series  of  axisymmetric  free  turbulent  jets  with  degrees  of  swirl 
covering weak, moderate, and strong ranges,  from 0.066  to 0.64,  including  the case of 
the onset of reversed flow in the central region of the jet.  
 
The  measurements  were  taken  using  a  five‐hole  spherical  impact  probe.  Velocity 





















They showed  that  the decay of velocity along  the axis and spread of  the  jets are both 
functions of  the degree of  swirl. The  radial distributions of axial velocity, U,  showed 






2.1.2 Recirculation zones 
 
Flames  in  combustion  chambers  are  generally  stabilised  by  means  of  recirculation 
zones.  The  recirculation  zone  acts  as  a  continuous  heat  source  by  transporting  hot 
combustion  products  upstream  toward  the  burner  and  therefore  supplying  energy 
required  for  ignition.  Since  the  strength  of  the  recirculation  eddy  is  directly 
proportional  to  the main  stream  velocity,  flame  stabilisation  is possible  over  a  large 
range of velocities.  In addition  to  the stability of  the  flame,  the size and shape of  the 
recirculation zone have been shown  to affect  the volumetric heat  release  rate and  the 
combustion efficiency (Chigier and Gilbert, 1968).  
 
In  his  earlier  studies,  conducted  at  the  Flame  Research  Foundation  in  Ijmuiden, 
Holland, in 1964, and at the Department of Aeronautical Engineering in Haifa, Israel, in 
1967, Chigier had already found that, for strong swirl, velocity went into reversed flow. 
















central  region  of  a  large  diameter  swirl  burner with  air  introduced  into  the  burner 
through tangential slots. They obtained measurements of spatial distributions of mean 
temperature  and  mean  velocity  under  both  combustion  and  isothermal  conditions 
using a hot‐wire anemometer. 
 
Measurements  taken  in both cold and  flame conditions showed  that  the  recirculation 























the  reverse  flow  zone  is  slightly  reduced  but  the  shape  is  essentially  the  same. The 
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Syred  et  al.  (1971)  concluded  that  the  similarity  in  the  size  and  shape  of  the 




2.1.3 Turbulent stress distribution 
 
Building  on  the  previous work  by  Chigier  and  Chervinsky  (1967),  and  using  their   
predictions made  from experimental mean data, Lilley and Chigier  (1970) carried out 
calculations which proved  that  the  turbulent stress distribution  is anisotropic  (not  the 
same in all directions, i.e. opposite of isotropic).  
 








Their  results  showed  that,  as  the  degree  of  swirl  increased  in  a  jet,  shear  stress, 





2.1.4 New measurement techniques – better understanding of swirling 
flows 
 











Baker  et  al.  (1973),  in  addition  to  demonstrating  suitability  of  anemometers  for 
measurements in diffusion flames, had also found that the turbulence measurements in 
flame  conditions  showed  little difference  from  isothermal  air  jet measurements. This 












recirculation  with  combustion  was  consistent  with  larger  values  of  axial  velocities 
which  were  observed,  and  which  stem  from  the  combustion  and  the  associated 
reductions  in  density.  They  also  found  that  isothermal  swirling  flows  were  non‐
isotropic. 
 
Chigier  and Dvorak  (1975)  investigated  flow  fields  in  turbulent  swirling  jets  under 
isothermal  and  combustion  conditions,  using  a  laser  Doppler  anemometer  with 
frequency  shift. Their  findings detected  substantial changes  in  flow patterns between 
‘hot’  and  ‘cold’  velocity  profiles,  whilst  the  kinetic  energy  of  turbulence  under 
combustion was higher than in the corresponding cold conditions, in almost all regions 
of the flame. They found that there was a large‐scale increase in root mean square (rms) 
values of  axial velocity  fluctuations, with  a maximum value  increasing  from  2.3 m/s 
under  cold  conditions  to  3.7  m/s  under  flame  conditions.  Maximum  values  of 
circumferential  rms  fluctuations  on  the  axis  increased  from  2.5  to  3.5 m/s, while  the 
changes  in  radial  velocity  fluctuations  were  relatively  small.  These  results  were  in 
contrast  to  the results obtained by Baker et al.  (1973), who  found  that  there was  little 





compared  them  to  the  predicted  values  obtained  mathematically,  using  a  finite 
difference scheme adapted  for recirculating  flows. They  found  that, whilst  the overall 




2.1.5 Turbulent swirling flows – still causing a stir 
 
During the 1990s and 2000s, research into turbulent swirling flows has continued to be 
of  considerable  interest  to  both  engineers  and  scientists,  thus  emphasising  the 
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Kihm  et  al.  (1990)  carried  out  research  of  swirling  flowfields  using  a  laser Doppler 
anemometer  operating  in  the  dual  beam,  single  component,  forward  scatter mode. 
Measurements  of  three  components  of  mean  velocity,  turbulent  intensities,  and 
Reynolds stresses were taken on an air swirler, with varying swirl angles. The objective 
of  the  research  was  to  provide  benchmark  data  for  comparison  with  numerical 
predictions  based  on models  for  turbulent  swirling  flows. Conclusions  of  the  study 
indicated that there is close similarity between the profiles of normalised mean velocity 













research  where  they  showed  that  swirl  attenuates  the  three‐dimensional  structure 
typical of multi‐jet flows in such a way that turbulence production and transport in the 
near  burner  zone  are  dominated  by  swirl‐induced  processes.  They  used  the  same 
experimental technique and model set‐up as in the previous study. 
 
Further  contribution  towards  better  understanding  of multi‐jet  swirling  flows  came 
from Heitor and Moreira  (1992), also  from Technical University of Lisbon. They used 
the same experimental set‐up and the measurement technique as Durão et al. (1991) to 
carry  out  experiments  on  isothermal  burner  flows  and  quantify  the  effect  of  swirl 
between  zero  and  0.9  on  the mixing  efficiency  of  the  burner  assembly. Heitor  and 
 
 18
Moreira  (1992)  found  that  the  flows are characterised by  large values of  the Reynolds 
stresses  and  by  zones  of  large  turbulence  anisotropy, which  extend  throughout  the 




Similar  research  has  been done  by Ahmed  (1997), who  performed measurements  of 
flowfield characteristics of a confined, isothermal strongly swirling flow in a combustor 
model  using  a  two‐component  fibre  optic  laser  Doppler  anemometer.  Again,  the 
objective was to gain better understanding of such complex flow‐fields and to provide 
complete benchmark data for comparisons with numerical models. He concluded that 
the  axial,  radial  and  swirl mean  velocity  components  are  all  of  the  same  order  of 













 vaguely defined,  intricate  or non‐homogeneous  boundary  conditions,  such  as 
those associated with a quarl type burner mouth. 
 
Al‐Abdeli and Masri (2003) used  the  latest advancements  in  laser diagnostics  to carry 
out  an  experimental  study  on  a  single  combusting  burner.  They  measured  mean 
velocities, turbulent kinetic energy and obtained comprehensive maps of flame shapes 
for  swirling  flames with varying  fuel mixtures. Results of  the  investigation of  flames 
indicated  the presence of unsteady behaviour  at  some  axial  locations. Al‐Abdeli  and 
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Powerplant Technology  in Darmstadt, Germany, where  they analysed  isothermal and 
combusting swirling flows discharging  from a single burner. The measurements were 









2.2 Multiple burner flows 
 
Whilst numerous research studies on single swirling flows have been undertaken, they 
have  not  answered many  of  the  fundamental  questions  concerning multiple  burner 
flows.  
 
2.2.1 Initial research into multiple burner flows 
 
Research  carried  out  at  the  International  Flame  Research  Foundation,  IJmuiden, 
Holland  in  the  late  1960s  and  early  1970s  gave  significant  contributions  to  better 
understanding of multiple burner flows. 
 
Fricker et al.  (1971)  studied groups of  two,  three,  four and  five burner  systems, with 
linear  triangular  and  square  arrays,  under  both  swirling  and  non‐swirling  flame 










A  comprehensive  research programme  into behaviour and  characteristics of multiple 





which  affect  the  interactions  of  multiple  jets  under  isothermal  conditions.  He 
investigated  the  effect  of  rotation  and  the  number  and  spacing  of  the  jets  on  the 
turbulence and mixing characteristics, with a view to optimum design of the system. 
 







Allen  investigated  both  the  ‘out  of mesh’  (columnar)  and  ‘in mesh’  (chequerboard) 








to  the burner exit, Allen  found  that  the differences between  the  ‘in mesh’ and  ‘out of 
mesh’  systems  are most marked when  pitching,  P=1  and  in  the  region  close  to  the 
nozzle (x/D < 3). Beyond x/D = 3 there is little effect of variation of pitch and meshing 






Allen concluded  that  the direction sense of  the swirl velocity  to each  jet has an effect 
upon  the degree of  interaction, and he  found  that adjacent  jets each having  the same 




Building  on  Allen’s  findings,  Chigier  and  Apak  (1975)  conducted  an  experimental 
study of multiple turbulent diffusion flames with swirl. They found that there was no 
significant  interaction  between  flames  separated  by  more  than  two  burner  exit 
diameters. However, as flames were brought closer to each other, interaction increased, 
and  it  reached  its maximum when burners were positioned  adjacent  to one another. 
They concluded  that burner crowding reduced  large scale mixing and entrainment of 








studies,  and were used  to  validate  the numerical models. The numerical  studies  are 
reviewed and presented separately, in the Section 2.4 of this chapter. 
 






and  quantitative  measurements  were  taken.  Isothermal  measurements,  performed 





and  burner  pitches.  This  technique  was  applied  to  investigate  the  burner–burner 
interaction on groups of two, four and six burners of either clockwise or anti‐clockwise 




burner entrainments,  the central cores of  the  jets were not significantly  influenced by 
the  interactions  occurred.  The  results  suggested  that  the  central  recirculations 
downstream of the burners maintained their size and strength, and the individual flows 
maintained  their  jet‐like  structure.  In  the  case  where  the  closest  pitch  (1.3d)  was 




Tarr and Allen  (1997). Aroussi et al.  investigated burner  interactions on a 3×3 burner 









whilst  the  upper  left  burner  persisted  for  at  least  three  diameters  for  co‐rotating 









2.2.3 Multi-jet interactions 
 
Multi‐jet  interactions,  apart  from  being  of  great  importance  in  gas‐  and  coal‐fired 




Engineering  (Australian Defence  Force Academy)  at Canberra, Australia,  gave  some 
important insights into main characteristics of flow discharging from two unventilated 
parallel  plane  jets.  The  authors  used  2D  laser  Doppler  anemometry  to  obtain 





2.4 Numerical studies  
 
Development  of  computer  technology  represents  a  significant  milestone  in  the 
evolution of understanding of  turbulent swirling  flows.  It created a new, world‐wide 
challenge where scientists and engineers, using the power of computers, endeavoured 
to  simulate  this complex physical phenomenon by  solving  systems of equations with 
application of appropriate turbulence models.   
 
2.4.1 Simulation and prediction of turbulent swirling flows 
 
Studies on predictability of swirling flows span over more than two decades, with the 
emphasis  on  examining  applicability  of  various  turbulence models  (Truelove  et  al., 
1982).  
 
Sloan  et  al  (1986)  found  that  the  assumptions  leading  to  the  formulation  of  the  k‐ε 









curvature accounted  for by Launder modification) successfully  represented  the decay 
of swirling velocity and turbulence intensity in a short cylinder. 
 
Duggins  (1993),  working  at  the  Australian  Defence  Force  Academy,  Canberra, 
Australia, used the basic k‐ε turbulence model, modified for the Reynolds stresses and 
for  anisotropy,  for  the  numerical  modelling  of  swirling  flows  in  a  round  pipe. 
Comparison of  tangential velocities obtained experimentally and numerically showed 
that  the  modified  turbulence  model  gave  a  much  closer  match  than  the  basic  k‐ε 
turbulence model. 
 
Hwang  et  al.  (1993)  used  the  finite  volume  analysis  to  model  two  combustor 
geometries:  a)  the  flow  in  a  round  pipe  entering  an  expansion  into  another  coaxial 
round pipe, and b) the flow in two confined co‐axial swirling jets. Both geometries were 
modelled using a standard and a nonlinear k‐ε turbulence model. The results showed 
that  there were no significant differences  in  the performance of  the  two models,  thus 
suggesting  that  the  differences  were  possibly  masked  by  the  weaknesses  in  the 
performance of the modelled equations for k and ε. 
 
At  the University of Alabama, USA, Sharif et al.  (1995) spent a  few years researching 












strains  i.e.  it failed  to distinguish between  the physically distinct cases of plane shear, 
plane strain, and rotating plane shear. 
 
Lockwood and Shen  (1994) performed modelling of  flames  in swirl‐stabilised burners 
using  the  Reynolds  stress model,  and  the  conventional  k‐ε  turbulence model.  They 


















into  the  furnace.  However,  for  more  complicated  geometries,  with  the  burner  jets 
discharging  into  the  furnace  at  a  60˚  angle,  it  was  the  RNG‐k‐ε  model  that  gave 
excellent predictions, whilst the RSM failed to produce a solution. 
 
Gutmark  and  Grinstein  (2002)  compared  experimental  and  computational  data 
obtained  for  isothermal  swirling  flows. The numerical  results, obtained using  the k‐ε 
turbulence model, showed a reasonable agreement with  the velocity profiles obtained 






are more  accurately  predicted  by  the  Reynolds  stress model  as  opposed  to  the  k‐ε 
turbulence model,  the  fact  that  some of  the  studies  showed  indifference between  the 
two models makes  the  k‐ε  turbulence model  still  a  focus  of  current  research.  The 
popularity of this method is also attributed to its low computational overhead. 
 
Some of  the most  recent  research  in prediction of  turbulent  swirling  flows deals, yet 
again, with  comparison  between  the Reynolds  stress  and  the  k‐ε  turbulence models 
applied  to  swirl burner  flows was performed by German  and Mahmud  (2004). They 
concluded  that  the  overall  agreement  between  the  experimental  data  and  the 
predictions obtained using the two turbulence models was reasonably good. However, 
the k‐ε  turbulence model  failed  to  reproduce  the sub‐critical nature of  the  isothermal 
flow. 
 
2.4.2 Multiple burner flows 
 






conditions. They used  the k‐ε  turbulence model  to account  for  the  turbulent  stresses 
and turbulent flux transport terms.  
 
The  research  of  Lockwood  and  Parodi  (1998)  highlighted  the  importance  of  using 
multi‐burner  experimental  and  numerical  set‐ups  in  the  design  and  optimisation  of 
coal‐fired furnaces. They found that, when the number of burners in the array is more 
than two,  there  is a significant  interaction between  the flows of the bottom burners (a 
row  of burners  adjacent  to  the hopper)  and  the hopper  flow. Also,  there  is  a  strong 
interaction between the side of the walls of the combustor and the burner flows. Since 
these interactions will distort the performance of a burner developed in a single burner 
test  rig,  the  authors  concluded  that  the  overall  optimisation  of  boiler  performance 
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al.  (2001) performed numerical modelling using  the  same geometry. They  found  that 




2.4.2.1 Modelling of interacting swirl flows in the aerospace industry 
 
Lai and Nasr  (1998) used  the  results obtained  from an experimental  study  (Nasr and 
Lai, 1997) of two parallel plane jets to validate the numerical model. They examined the 
performance  of  three  turbulence  models,  k‐ε,  RNG  k‐ε  and  Reynolds  stress,  in 
predicting  this  flow  field. Lai  and Nasr  (1998)  found  that, while  the  features  of  two 
parallel  plane  jets  have  been  qualitatively  predicted  by  all  three  turbulence models, 







as a  favourable method  for providing predictions of  turbulent swirling  flow within a 
combustor. 
 
Yang  et  al.  (2003)  carried  out  numerical modelling  on  a  lean  direct  injection  (LDI) 




results  showed  the  superiority  of  the  RSM  over  the  k‐ε  turbulence  model,  when 
compared to the experimental results. The RSM model gave much better prediction of 























































Theoretical  background  describing  the  fundamental 
properties  of  turbulence  is  presented  together with  the 
governing  equations  of  turbulent  flows. The  underlying 











3.1 Basic characteristics of turbulent flows 
 
In  the  absence  of  a  short  and  complete  definition,  turbulence  is  probably  best 
summarised  as  ‘a  state  of  continuous  instability’.  The  nature  of  turbulent motion  is 
essentially  irregular motion  on  a  small  scale. The movements  of  individual particles 
have no definite  frequency, nor any ordered pattern, which can be observed  in  large‐
scale  eddies.  The  reason  that  a  deterministic  treatment  of  turbulent  flows  is  not  in 
practice possible  is  that  important  features of  the motion  (large‐scale eddies) develop 
from entirely insignificant perturbations (Massey, 1968; Tritton, 1977). 
 
3.1.1 Velocity, turbulence intensity and kinetic energy of turbulence 
 
Components of velocity at any point in turbulent flow can be decomposed into a time‐
averaged, mean velocity  component  relative  to  the main  flow,  u , plus  a  component 
representing  the  random  difference  between  the  instantaneous  vector  velocity  at  a 
point, and the mean velocity at that point, u’ (Birkhoff and Zarantonello, 1957) 
 
uuu ′+=             (3.1)
   
u   indicates  the  mean  motion  of  the  fluid.  Information  about  the  structure  of  the 
velocity  fluctuations  is  given  by  other  average  quantities,  the  first  being  the mean 
square fluctuation,  2'u .  2'u  is known as the intensity of turbulence component, and 
 
2/12'2'2'2/12' )()( wvuI ++=         (3.2) 
 
as  the  intensity of  the  turbulence.  It  is directly  related  to  the kinetic  energy per unit 
volume (k) associated with velocity fluctuations (Tritton, 1977). 
 






3.1.2 Turbulence equations and Reynolds stresses 
 
Elementary  statistical  notions  were  first  introduced  into  the  consideration  of  the 
turbulent  flow by Osborne Reynolds. The motion of a  fluid, as usually considered  in 
hydrodynamics,  is obtained by  considering  the means of  the molecular motions, and 
according  to  the  kinetic  theory  of  gases.  For  example,  the  velocity  components, 




density of  the fluid  is negligible, substitution of (3.1)  into  the Navier‐Stokes equations 
of motion of an incompressible fluid (Appendix A.1), will yield a new set of equations, 
called  Reynolds  equations.  Reynolds  equations  differ  from Navier‐Stokes  equations 
only on the presence of additional terms added to the mean value of the stresses due to 
viscosity  (Appendix A.2). These  additional  terms  are  called  the Reynolds  stresses  or 
eddy stresses. They form a tensor with components '' iiuuρ− , the normal Reynolds stress 
components  being 2'iuρ− ,  and  the  Reynolds  shearing  stress  components 



















          (3.4) 
 
As  Tritton  (1977)  clarifies,  the  Reynolds  stress  arises  from  the  correlation  of  two 
components  of  the  velocity  fluctuation  at  the  same  point. A  non‐zero  value  of  this 
























explains  that,  if  patterns  of  velocity  fluctuations  shown  in  (a)  and  (b)  occur  more 




3.2 Turbulent jets 
 
3.2.1 General overview 
 
A  jet  is defined as a stream of material which  travels  for many diameters  in a nearly 
constant  direction.  To  produce  such  a  jet  would  simply  require  making  a  hole  or 
inserting a  tube  into a reservoir, whose  local pressure  is higher  than  the surrounding 
pressure.  
 
Jets  have  been  used  since  the  earliest  times.  The  discharge  rate  from  the  orifices 
supplying public water  in ancient Rome was governed by  the Roman  law.  Jets  from 
fountains,  faucets,  and  fire hose nozzles  are  familiar  examples whose  behaviour has 

















are random  in nature, must be  taken  into account. To accommodate  this requirement, 
various  statistical  theories by  scientists  such as Taylor, von Karman, Heisenberg and 
Kolmongoroff were developed, which were applicable  to continuous movements and 
satisfied  the equation of motion. Unfortunately, most of  these  theories deal only with 
the  simplest  type  of  turbulence  –  isotropic  turbulence, whilst  little has been done  to 
develop  sound  theories  relating  to  anisotropic  turbulence.  To  assist  studies  of 
anisotropic  turbulent  flows,  some  semi‐empirical  theories  have  been  developed  and 
successfully applied to some engineering problems. 
 
Pai  (1954)  also highlights  the  effect of  compressibility on  turbulence.  In  the  study of 
turbulent flow of compressible fluid, besides the correlation of velocity components, the 
correlations of velocity and density and of pressure and velocity must also be taken into 
account.  This  hugely  complicates  the  analysis  of  turbulent  jet  flows.  However, 
assuming that the heat transfer is not large and the mean velocity is low, then the heat 
transfer  problem  in  turbulent  flow  may  be  considered  as  a  problem  of  an 
incompressible fluid to a first approximation. 
 

























by Abramovich (1963). A  jet represents a flow of  fluid on either side of  the  tangential 
separation surface, which arises in many cases of motion of a liquid or gas. Tangential 





exchange  of matter  between  neighbouring  jets,  i.e.  there  is  a  transverse  transfer  of 
momentum,  heat  and  constituents.  As  a  result,  a  region  of  finite  thickness  with  a 
continuous distribution of velocity, temperature and species concentration is formed on 
the  boundary  between  the  two  jets. This  region  is  called  the  turbulent  jet  boundary 
layer. 
 




jet, and to a gradual  ‘eating up’ of  its non‐viscous core (the region between the  inside 
boundaries of the turbulent jet boundary layers). 
 






















3.2.4 The turbulent spreading of jets 
 
As  described  in  section  3.1.1,  for  two‐dimensional  motion  of  a  turbulent  jet, 
components of velocity  at any point  can be decomposed  into a  time‐averaged, mean 
velocity  component  relative  to  the  main  flow,  plus  a  component  representing  the 
random difference between the  instantaneous vector velocity t at point, and the mean 




The  fluctuation  components are  equal  to zero, when  the  flow  is averaged over  some 
finite time interval: 
 






















∂′ ~           (3.8) 
The  transverse perturbations  in velocity v’ are usually assumed  to be proportional  to 
the streamwise perturbations u’, but with the opposite sign 
 




∂′− ~         (3.9) 
Based on  the above characteristics of  the  turbulent  jet, and Prandtl’s assumption  that 






















3.3 Turbulent jets with swirling flows 
 
3.3.1 Swirl flow characterisation 
 
Gupta  et  al.  (1984)  define  swirling  flows  as  flows which  are  caused  by  a  spiralling 
motion, where  a  swirl  velocity  component  (also known  as  a  tangential or  azimuthal 
velocity component) is being imparted to the flow by the use of swirl vanes, axial‐and‐
tangential  swirl  generators,  or  by  direct  tangential  entry  into  the  chamber. 




Experimental studies show  that swirl has  large‐scale effects on  flowfields.  Jet growth, 
entrainment  and  jet  decay  (for  inert  jets),  and  flame  size,  shape,  stability  and 



























−++= ∫ ρρ       (3.14) 




















rww m=           (3.15) 
That  is, axial velocity u  is a constant  flat profile, swirl velocity w  increases  from 0  (at 
r=0) to wm0 (at r=d/2, the outer wall of the nozzle). If the pressure contribution to Gx is 












0 GduGx m −= ρ
π
      (3.17) 
where,  G=wm0/um0  represents  the  ratio  of maximum  velocities measured  at  the  exit 
plane. Therefore, the swirl number S can be calculated from 
 





=         (3.18) 






degree  of  swirl,  the  theoretical  S  ~  G  relationship  (3.18)  underestimates  the  swirl 
strength S for a given G. This leads to a more physically realistic S ~ G relationship 
 
































































≈S           (3.21) 
so  that  vane  angles  of  15,  30,  45,  60,  70  and  80  degrees,  correspond  to  S  values  of 
approximately 0.2, 0.4, 0.7, 1.2, 2.0 and 4.0, respectively. This relationship assumes 100 
percent efficiency  for  the  swirl vanes. The efficiency,  in  fact deteriorates, as  the vane 
angle increases. 
 
3.3.2 Recirculation zones 
 
One  of  the  most  significant  and  useful  phenomena  of  swirling  jet  flows  is  the 
recirculation  bubble  generated  centrally  for  super‐critical  swirl  numbers.  A  super‐
critical  swirl number  is  a number beyond which  reversed  flow  is  shown on  the  axis 
(Gupta et al., 1984). The recirculation flows are generally associated with high rates of 
shear  and  values  of  turbulence  intensity,  so  that  instantaneously  large‐scale  spatial 
fluctuations of boundaries and stagnation points occur. 
 




Previous work  and  experimental  findings  relating  to  recirculation  zones  have  been 




3.3.3 Interaction of multiple swirling jets 
 

















































A physical model of a  front wall  fired  furnace with nine 
burners was designed  using  a  geometrical  scale  of  1:10. 






in  clockwise  and  anti‐clockwise  direction,  to 

















4.1.1 Review of wall fired furnaces 
 
Duncan et al. (2002) carried out a design review of existing plant adopted by MBEL and 
its main  industry  competitors. The  review  examined  burner  versus  furnace  size  and 
burner pitching  features of  the plant design. The  results of  this  review provided  the 
information  required  to define  suitable baseline  cases and practical variations  for  the 
physical and mathematical modelling activities.   
 
Duncan et al.  (2002) reviewed both  the  front and opposed wall  furnace designs. They 
found  that  for  furnace  sizes  of  300  and  500 MWe,  the  typical  thermal  ratings  of  the 
burners employed are between 40 and 60 MWth.   A non‐dimensionalised horizontal, 
vertical  and wall  clearance pitch value  of  around  2.75d  (2.75  x  throat diameter) was 
representative of the units examined, with a number of units featuring burners having 
considerably tighter pitches (around 2d).  Tarr and Allen (1998) obtained similar results 
from  their  furnace and burner design  survey, which  revealed  that  typical horizontal, 
vertical and wall‐clearance pitches are 2.7d, 2.9d and 2.8d respectively.  
 
Duncan et al  (2002) review also defined  the dimensions of generic  front and opposed 
wall fired furnaces. The review was limited to wall fired plant.  
 
The  industry  survey  conducted by Tarr and Allen  (1998),  showed  that, out of  the 20 
furnace configurations included in the sample, 75% were front wall, 20% opposed wall 
and  5%  downshot  fired  furnaces.  The  sample  was  generated  from  the  responses 
received  from  leading  industry  players,  including MBEL,  RWE,  Endesa  and  ENEL. 
 
 44
Wall‐fired  furnaces  account  for more  than  80%  of  all US  coal‐fired  plants  (USEPA, 
2002). 
 
4.1.2 Review of furnace parameters 
 




such  as  to  give  good  combustion  performance  whilst  recognising  constructional 
constraints and the slagging/fouling characteristics of the design coal to be fired, as well 




The  principal  furnace  dimensions, width  (W),  depth  (D),  the  burner  horizontal  and 











arrangement,  are  favoured  to  provide  uniform  heat  distribution  across  the  furnace.  
This reduces thermal gradients and helps prevent localised slagging, while improving 
NOx emissions control and combustion efficiency.  There are cost advantages if burner 









is  also  correlated  against  the  furnace  plan  area  rating  (MW/m2),  the  value  of  this 
parameter  usually  being  higher  for  opposed  wall  firing.    It  is  worth  noting  that 
although an opposed wall  fired  furnace must accommodate  two  flames,  the depth of 
the furnace is seldom double that of the corresponding front wall fired design. 
 
4.1.2.3 Side wall clearance 
 
Side wall clearance, Pwc, is defined as burner centreline to side or division wall. Similar 
to  the  furnace  depth  parameter,  D,  side  wall  clearance  is  also  typically  correlated 
against burner heat input (i.e. for a higher burner heat input there will be a greater wall 
clearance). Adequate wall  clearance  is  required  to  avoid  flame  impingement, which 
























4.1.2.4 Horizontal and vertical pitch 
 
In its assessment of horizontal and vertical pitch parameters, Duncan et al. (2002) found 
that  the  minimum  possible  horizontal  pitch,  Ph,  is  determined  through  structural 




pitching,  Pv,  are  sufficient  clearance  for  services  and  personnel  at  burner  front  and 
buckstay pitchings.   It  is  the minimum buckstay pitch that  is the  limiting factor when 
defining vertical pitching.  This minimum increases with burner throat diameter. 
 
It was  also  found  that,  in practice,  the  burner pitches used  in utility plant  are  often 
greater  than  the  limiting  value derived  from  purely mechanical  considerations. This 
arises from concerns about the possible interactions between flames, and the minimum 
pitch used by most boiler manufacturers is therefore based on process considerations – 




4.2 Review of burner design 
 
The burner design was based on a simplified representation of a low NOx burner. 
4.2.1 Low NOx burners 
 






create  larger  and  more  branched  flames.  This  causes  reduction  in  the  peak  flame 














NOx  burners  with  other  primary  measures  is  achieving  up  to  74%  NOx  removal 
efficiency (IEA‐Clean Coal, http://www.iea‐coal.org.uk/content/default.asp?PageId=97). 
 
4.2.2 Low NOx burner generic design 
 
A typical generic low NOx burner, used for large scale coal combustion experiments is 














































Furthermore,  in  order  to  preserve  the  overall  flow  pattern,  Reynolds  and  Froude 
numbers  should  be  sufficiently  high  ‐  a  condition  usually  satisfied  in  industrial 
practice. 
 






The  furnace and burner models were designed  to a 1/10  scale. The  full‐scale  furnace 
and burner dimensions are given in tables 4.2 and 4.3 respectively. 
 




4.3.1 Constant Velocity Scaling (CVS) 
 
The CVS method, based on the principle where combustion air velocity  is maintained 
constant  for  the  different  scaled  burners,  U0=const.,  and  the  scaled  characteristic 
diameter is evaluated through the relation: 
 
D0,scaled=(Q0,scaled/Q0)1/2xD0                (4.1) 













4.3.2 Constant Residence Time Scaling (CRTS) 
 
Consequently, CRTS method was  applied  to  the burner  air  flows  to  ensure practical 




































, 3=   (4.2) 
 
It was  found  that  the velocities  that need  to be applied under  this method are much 
smaller and easier  to achieve. The Reynolds numbers of 2718  for  the primary register 
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4.4 Manufacture of physical model 
 
4.4.1 Design and manufacture of small-scale furnace model 
 
4.4.1.1 Furnace dimensions 
 
Furnace  dimensions  were  defined  based  on  the  findings  of  the  review  of  furnace 













The  typical  furnace dimensions which  transpired  from  the survey carried out by Tarr 
and Allen (1998) were 31.1, 10.2 and 8.5 metres for  the  total  furnace height (including 
hpper), width and depth respectively. These are  in  line with  the dimensions given  in 
table 4.3.  
 
4.4.1.2 Furnace model design 
 
The physical model of  the  front wall‐fired  furnace was designed using 1:10 scale. All 
design drawings were created using a computer design and modelling package, Solid 
Edge. A 3D  representation of  the  furnace, showing  its principal dimensions  in a case 








































The  furnace model panels were attached  to a  solid  structure  constructed out of  rigid 
tubular metal frames of 50 mm width. 100 mm was added to the width of the front and 
back furnace panels, so that the structural support could be fitted at the edges. The side 





































which  was  made  out  of  float  glass.  The  float  glass  was  used  to  avoid  potential 
refractivity problems of Perspex due to uneven thickness, and hence, make sure that the 
LDA  measurements  are  accurate.  The  model  was  positioned  vertically  in  the  lab, 
ensuring easy access for LDA measurements.  
 
4.4.2 Design and manufacture of small-scale burner model 
 
4.4.2.1 Burner design and dimensions 
 
The  burner model  consists  of  two  registers  and  a  core  bluff  body.  Its  design  is  a 
simplified  representation  of  a  low  NOx  burner,  featuring  unswirled  primary  and 
swirled  secondary  air  registers  as well  as  a  core  ignition  tube  (blocked  to  give  zero 
flow). Full  scale dimensions of a  simplified burner model  are given  in  table 4.5. The 

























































































































































4.4.2.2 Burner sleeve design and dimensions 
 




The  length of  the burner sleeve was adjusted according  to  the extended  length of  the 































4.4.2.3 Windbox design 
 
Burner design accommodated an independent supply of air to the burner primary and 



















































The pressure  in  the windbox was  tested  to  ensure  equal  flow  to  all nine burners.  In 
order to control the ratio of the air flow rate to primary and secondary registers, control 
valves have been placed at  the  inlet of  the  flexible pipes which  take  the air  from  the 




The  tests  were  carried  out  using  three  different  pressures,  and  velocities  from  the 
























Exit 1 Exit 2 Exit 3 Exit 4 Exit 5 Exit 6
Pressure
(Pa)
Outer Register Inner Register
130 6.9 (+/- 0.5) 3.8
100 5.5 (+/- 0.5) 2.9





















Two  techniques  were  used  to  investigate  the  effect  of 
swirl  jet  interaction:  flow  visualisation  and  3‐D  Laser 
Doppler  Anemometer  (LDA).  The  flow  visualisation 
technique was used to qualitatively establish the extent of 
interaction  between  adjacent  jets.  Quantitative  velocity 









5.1 Flow visualisation 
 
5.1.1 Flow visualisation basic principles 
 
Flow visualisation  is one of many  available  tools  in  experimental  fluid mechanics.  It 
differs from other experimental methods in that it renders certain properties of a flow 
field directly accessible to visual perception. Visual inspection of a flow pattern always 





Merkzkirch  (1974)  classified  flow  visualisation methods  into  three  groups.  The  first 
group, mainly associated with incompressible flows, comprises all techniques by which 
a  foreign material  is added  to  the  flowing  fluid. The  foreign material must be visible, 





The  second  group  of  visualisation  methods  is  associated  with  compressible  flows, 
which  can be made visible by means of  certain optical methods  that  are  sensitive  to 


















5.1.2 Flow visualisation experimental set-up 
 
Flow visualisation was used to qualitatively establish the extent of interaction between 
adjacent  jets  in  an  isothermal, multi‐burner  furnace model. A  smoke  generator was 
used  to  provide  a  seeding medium  for  the  air  and  a  laser  light  sheet was  used  to 
illuminate burner flow fields. A Sony digital video camera (DCR‐TRV900) was used to 


































was  fitted  with  a  valve  designed  to  allow  smoke  being  injected  into  each  burner 
separately  (figure 5.2). Flow  seeding was provided by using  the ROSCO 1700  smoke 























As  described  by  McCluskey  (1992)  and  Losenno  (2005),  this  method  consists  of 
scanning an unexpanded beam through the region of interest within the flow by using 
a polygon scanner. A laser beam is directed on to a rapidly rotating mirror, which has 
several  facets. Successive mirrors  reflect  the beam  through an arc of 4π/Nfacets, where 
Nfacets  is  the number  of  facets  on  the mirror. The beam passes  through  the  arc  every 
T=1/FNfacets  seconds,  where  F  is  the  rotational  frequency  of  the mirror  system.  The 









0.5 m wide. As  shown  in  figure 5.1,  the  scanning mirror box was placed against  the 




is a high‐resolution camera,  featuring  three ¼” CCDs with 380,000 pixels each  (gross 
pixels  3x380,000).  Photo‐editing  software  was  used  to  manipulate  the  images  and 




5.2 Laser Doppler anemometry 
 
5.2.1 Laser-Doppler anemometry (LDA) principles 
 
Standard methods  for measuring  local mean velocity  include pitot‐static probes, hot‐
wire  and hot‐film probes  and  eddy‐shedding devices. All  require  the  insertion of an 
object into the flow, cause flow disturbances and are sensitive to the particulate content 
of the flow. In contrast, laser‐Doppler anemometry (LDA) is an optical technique which 
allows  the  measurements  of  the  local,  instantaneous  velocity  of  tracer  particles 





swirling  flows  in  my  research.  The  recirculating  nature  of  multi‐burner  flows  is 
described in section 7.3.  
 
Laser‐Doppler  anemometry  was  first  applied  by  Yeh  and  Cummins  in  1964,  who 
measured  in a  fully developed  laminar pipe  flow of water. Since  then, LDA has been 






LDA  is based on a  simple optical principle, which  comprises a  light  source  (a  laser), 
optical  arrangement  to  transmit  and  collect  light,  a  photocathode  and  a  signal 
processing  arrangement.  A  schematic  diagram  describing  a  typical  laser‐Doppler 
anemometer with its various components is presented in figure 5.3. The laser is a source 
of coherent light of appropriate intensity – its beam may be split into two parts which 
cross  to provide an  interference pattern  in  the  local region of  the  flow where velocity 
measurements are  required. Part of  the volume of  interference  is observed by a  light 
collecting  system  and  imaged  on  a  photodetector.  The  photodetector  converts  the 

























This  a  glass  crystal with  a  vibrating  piezo  crystal  attached.  The  vibration  generates 
acoustical waves  acting  like  an  optical  grid.  The  Bragg  cell  produces  two  beams  of 
equal  intensity with  frequencies  f0  and  fshift.  The  two  beams  are  focused  into  optical 
fibres, which  transmit  them  to  a  probe. A  lens  focuses  the  parallel  beams  from  the 



























The  scattered  light  contains  a  Doppler  shift,  the  Doppler  frequency  fD,  which  is 
proportional  to  the velocity component perpendicular  to  the bisector of  the  two  laser 
beams.  The  scattered  light  is  collected  by  a  receiver  lens  and  focused  on  a  photo‐
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detector.  An  interference  filter  mounted  before  the  photo‐detector  passes  only  the 
required wavelength to the photo‐detector removing noise from ambient light and from 
other wavelengths.  The  photo‐detector  converts  the  fluctuating  light  intensity  to  an 
electrical signal, the Doppler burst, which is sinusoidal with a Gaussian envelope due 
to the intensity profile of the laser beams. The Doppler bursts are filtered and amplified 
in  the  signal  processor,  which  determines  fD  for  each  particle,  often  by  frequency 
analysis using the robust Fast Fourier Transform (FFT) algorithm. The fringe spacing, df 












The  advantages  of  this  optical  flow measurement  technique  over  techniques  such  as                          
Particle Image Velocimetry (PIV) are the high spatial and temporal resolution. 
 

















To measure  three  velocity  components  required  a  careful  alignment  of  2D  and  1D 
probes. The  two probes were aligned so  that  their  intersection volumes coincide. This 
was done by using a fine pinhole, with an opening  just large enough that the focused 






















A  transformation matrix was  used  to  convert  the  raw LDA  signals  to  velocity data. 
Coordinate  transformation  is  normally  used,  when  limited  optical  access  or  other 









Flow  seeding was  provided  by  using  the ROSCO  1700  smoke machine  to manually 
pulse  smoke  into  the  classifier model.  The  smoke  particles were  characterised  by  a 
mean  diameter  estimated  to  be  1μm,  and  a  density  relative  to  air  of  800.  The  same 
principle  for  smoke  injection  was  used  as  for  the  flow  visualisation  experiments, 
described in section 5.1.2.  
 
The  LDA  heads were mounted  on  a Dantec  three‐axis  traverse.  The  traverse  has  a 
positional accuracy of 0.05 mm in three orthogonal directions and was programmed to 

































5.2.3 LDA experimental procedure 
 








The experimental procedure  involved seeding  the  flow with smoke and  initiating  the 





good  quality  measurements.  Exceeding  this  number  of  acquired  samples  created 


































The  fundamentals  of  closure  modelling  are  presented, 
together  with  a  detailed  overview  of  the  turbulence 
models  applied  in  numerical  simulations,  which  were 
performed  as part of my PhD  study. CFD model  set‐up 
was  described,  including  the  geometry,  mesh  size  and 












6.1 Turbulence modelling 
 
6.1.1 Closure modelling 
 
For decades, comprehending and modelling turbulent fluid motion has stimulated the 
creativity  of  scientists,  engineers  and  applied mathematicians. Analyses  of  turbulent 
flow  inevitably  invoke a  statistical description,  since, at  the  statistical  level,  turbulent 
phenomena become reproducible and subject  to systematic study. Statistics provide a 




The  equations  for  statistics  of  turbulent  flow  are  fewer  in  number  than  unknowns 
contained in them, and hence do not form a closed set of predictive equations. Closure 
modelling is applied to formulate further equations so that a soluble set of equations is 
obtained.  In  practical  situations,  closure  relations  are  not  exact  or  derivable.  They 
invoke  empiricism,  and  consequently,  any  closure model has  a  limited  range of use, 




6.1.2 Turbulence models 
 
There  are many  turbulence models which  are  used  as  computational  procedures  to 
close  the  system  of mean  flow  equations  allowing  the  calculation  of  the mean  flow 
without  first  calculating  the  full  time‐dependent  flow  field.  The  most  common 











The  number  of  equations  denotes  the  number  of  additional  partial  differential 
equations (PDEs) that are being solved. 
 
Three  of  the  above mentioned  turbulence models were  selected  for  the  purpose  of 
modelling  interacting  multi‐burner  swirl  flows,  as  part  of  my  PhD  research:  k‐ε 
(standard),  k‐ω  and RSM. A  detailed  overview  of  the  selected  turbulence models  is 
given below. 
 
6.1.2.1 The k-ε turbulence model 
 













model  are  that  its  is  relatively  simple  to  implement,  leads  to  stable  calculations  that 
converge relatively easily, and that it gives a reasonable predictions for many flows.  
 
The disadvantages of  the k‐ε  turbulence model are  that  it gives poor predictions  for: 
swirling  and  rotating  flows,  flows with  strong  separation,  axisymmetric  jets,  certain 






6.1.2.2 The k-ω turbulence model 
 
The standard k‐ω model in FLUENT is based on the Wilcox k‐ ω model (Wilcox, 1998), 
which  incorporates  modifications  for  low‐Reynolds‐number  effects,  compressibility, 
and shear  flow spreading. The Wilcox model predicts  free shear  flow spreading rates 
that are in close agreement with measurements for far wakes, mixing layers, and plane, 









                      (6.1) 
 




6.1.2.3 The RSM turbulence model 
 
The Reynolds stress model (RSM) is the most elaborate turbulence model that FLUENT 
provides.  Abandoning  the  isotropic  eddy‐viscosity  hypothesis,  the  RSM  closes  the 
Reynolds‐averaged  Navier‐Stokes  equations  by  solving  transport  equations  for  the 
Reynolds stresses,  together with an equation  for  the dissipation rate. This means  that 






















6.2 Mathematical model of physical model 
 
6.2.1 Model set-up 
 
An existing MBEL numerical model created in FLUENT (Duncan et al., 2002), was used 





hopper  clearances were  held  constant  between models  and  therefore  furnace width 
increased  with  burner  horizontal  pitch.  Hopper  and  total  furnace  height  were 































generator.  To  reduce  the  complexity  of  the  furnace  models,  and  so  reduce 




















models.   However,  access  restrictions  on  the LDA  equipment meant  that  it was  not 
feasible  for  this  to  be done.    Instead, measurements were  taken  as near  to  the  swirl 
generator exit as was practically possible  (i.e. within  the divergent quarl  section of a 
wing  burner)  to  provide  an  additional  near  burner  traverse.    These measurements 




between  primary  and  secondary  air  annuli  also  assumed  to  be  constant.    This was 









6.2.2 CFD model refinement 
 
Gradient  refinement was  carried  out  to  test  the  sensitivity  of  velocity  results  to  the 
increase  in mesh size. The  test was carried out on  the 1.6 d pitch of  the chequerboard 
configuration, simulated using the k‐ε turbulence model. 
 
The results showed  that  there was no  improvement  in prediction of  the axial velocity 













The numerical  simulations were performed  for  1.6d  and  2d pitches  of  chequerboard 













































The  experimental  results  were  obtained  using  flow 
visualisation,  for  the qualitative assessment of  the multi‐
burner flow; and 3D Laser Doppler Anemometry, for the 
quantitative  velocity  and  turbulence measurements. The 













7.1 Summary of experiments selected 
 
In  order  to  investigate  the  effect  of  pitch  and  burner  panel  configuration  on  jet 
interaction, the following experiments were conducted: 
 
1.  Flow  visualisation  tests  on  four  pitching  arrangements  (1.6d,  1.75d,  2d,  2.25d*). 
Industrial  literature  shows  that  pitches  of  2d‐2.75d  are  currently  used  in  front‐  and 























chequerboard  (five  clockwise  and  four  anticlockwise  burners)  and  columnar  (three 
clockwise swirl and six anticlockwise burners) swirl configurations (figure 7.1) Choice 












profiles were measured on  the vertical central burner  line, starting  from  the centre of 
the  top middle burner and finishing at  the centre of  the bottom middle burner. These 















































7.2 Flow visualisation results 
 
Flow visualisation  tests have been  carried out  in order  to  establish  and qualitatively 
assess  the  interaction  between  burner  flows  in  the  1/10  scale multi‐burner  furnace 
model. Four different pitches of chequerboard configuration (1.6d, 1.75d, 2d and 2.25d) 
were used in the tests, with the purpose of finding the correlation between the points of 
jet  interaction  and  the  pitch  size.  The  images  of  the  four  pitches  showing  the  jet 
interactions  between  the  central  and  upper  burners,  given  in  figures  7.3a‐d,  were 
analysed.  It was  found  that,  as  the pitch  size decreased,  the  interaction between  the 



















































These  findings are  consistent with  those of Tarr and Allen  (1998), who  carried out a 
flow visualisation study on a 3x3 swirling burner array of a 1/13 scale furnace model. 
They found that, at a 3.2d burner pitch, the burner flows were not  interacting. On the 
other hand, when  they used 1.3d burner pitch,  they  found  that  the  individual burner 
Figure  7.3a  Pitch  1.6d,  Central  and Upper 
Burner‐Outer Registers 
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Figure  7.5  shows nine  consecutive  images of  a  smoke‐simulated  flame,  taken  for  the 
central burner of  the 2d pitch of chequered board configuration. The sequence clearly 
shows  the  random  fluctuation  of  the  burner  jet.  This  implies  that  the  flow  is  time‐
dependant, and that transient phenomena are present. Al‐Abdeli and Masri (2003) refer 




7.3 Three-dimensional Laser Doppler Anemometry results 
 
3D LDA experiments were carried out in order to analyse interactions between burner 













both chequerboard and  columnar  configurations. The  flat  regions  that can be  seen  in 
figure 7.6a  (burner exit) represent  the  inter‐burner spacing. Analysis of  figures 7.6a–e 
highlights  the differences  between  the  vertical  velocity profiles  of  chequerboard  and 
columnar configurations obtained for 1.6d burner pitch. 
 
The difference  in  the width of  the  recirculation zone, measured at 0.5d distance  from 
the burner exit plane shows  the columnar configuration  to have a wider recirculation 
region and a flatter velocity profile  than  the chequerboard configuration (figure 7.6b). 







The analysis of  figures 7.8a‐e shows  that  the differences between  the vertical velocity 
profiles of the chequerboard and columnar configurations obtained for 2d burner pitch 
are not as pronounced as those obtained for 1.6d pitch. The width of the recirculation 
zone, measured  at  0.5d  distance  from  the  burner  exit  plane, was  found  to  be  only 
slightly  greater  in  the  case  of  the  chequerboard  configuration  (figure  7.8b).  The 
























Allen’s  findings  (Allen, 1970), given  in  figure 7.9, demonstrated  that  the maximum u 
values were higher for the  ‘in mesh’ (chequerboard) configuration due to the fact that 
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b) u -ve l a t  x = 0.5d
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d) u-ve l a t  x = 2d

















columnar set‐up consisted of  three horizontally placed  jets with  the same direction of 
swirl (‘out of mesh’), my columnar set‐up contained both  ‘in mesh’ and  ‘out of mesh’ 






in peak u velocities  is only evident at x=d distance away  from  the burner exit  (figure 

























































a) Horizontal traverse along the central burner axis, Pitch=1.6d 
















































a) u-vel at x=0










b) u-vel at x=0.5d










c) u-vel at x=d










d) u-vel at x=2d







































single  burner,  using  a  laser Doppler  velocimeter  operating  in  the  dual‐beam,  single 
component mode. Figure 7.10 shows axial velocity profiles at different stages along the 
central burner  line,  taken  for  the 40˚ swirler, which  is closest  to  the swirl angle of 35˚ 




and  profiles  are  still  clearly  defined  at  x/d=4, whilst my  results  show  recirculation 
disappearing  by  x/d=2,  for  both  1.6  and  2  pitches  (figure  7.7), with  velocity  profiles 
losing definition by x/d=5,  as  adjacent  jets merge  (figures  7.6  and 7.8). The  extended 
appearance of  the  recirculation zone can be attributed  to  the  findings by Chigier and 

























Figure  7.10  Axial  and  tangential mean  velocity  profiles  normalised  by  the maximum  axial 
velocity at the nozzle exit umax for the 40˚ swirler (Kihm et al, 1990) 
 
Tarr and Allen  (1998)  conducted  their  experiments on a  scaled  furnace model, using 
different pitching arrangements between burners and swirl orientations. The six‐burner 
set up  from which  they obtained  their LDA measurements  is  the most  similar  to  the 
experimental set‐up used in this research. Unfortunately, the results for this set‐up have 


































Figure  7.11 Axial  velocity  distribution  for  the  four  burner  counter‐rotating  array  (Tarr  and 
Allen, 1998) 
 
Figure  7.11  shows  that  velocity  profiles  taken  at  varying distances  from  the  furnace 
burner wall are similar to those presented in figure 7.8. However, this comparison can 
only be qualitative and not direct, since the experimental set‐up differed in terms of the 
number  of  burners  used,  burner  design  and  the  swirl  number.  The  average  swirl 
number measured by Tarr and Allen  (1998) was approximately 0.6,  compared  to  the 
swirl number of 0.5, used in this research.  
 
Aroussi et al.  (2000) carried out a  similar  study  to Tarr and Allen  (1998), where  they 




shows  the  experimental  values  (together with  numerical  results)  obtained  for  axial 
velocities for two burners discharging into the furnace. Whilst the shapes of the velocity 
profiles were similar to those given in figures 7.6 and 7.8, the extents of the recirculation 
zones were  shorter  for Aroussi’s  results,  and  they  disappeared  past  the  distance  of 
x/d=0.3. What  is  interesting  is that Aroussi’s measurements for a single burner, which 
were  superimposed over  the  results  for  two burners,  show  the  same behaviour. This 
contradicts the findings by Khim (1990) presented earlier, which showed much deeper 
extent  of  recirculation  in  the  case  of  a  single  burner  with  a  swirl  number  of  0.6. 
Comparison of my results with Aroussi’s, as was the case with Tarr and Allen’s (1998), 
can only be qualitative, considering  the differences  in  the burner design used  in  their 
study compared to this research. 
 
7.3.1.1 Recirculation zones 
 
Syred et al. (1971) recognised  the  importance of recirculation zones  in the combustion 
process occurring in industrial furnaces with swirling flames. Recirculation zones play 
an  important  role  in combustion process, since  their dimensions are crucial  for  flame 





Given  the  importance  of  this  phenomenon,  recirculation  zones  were  analysed  and 
compared  for  the  two  pitches  of  both  configurations.  The  recirculation  zones were 









that at x=0.5d,  the difference between velocity profiles  taken  for 1.6d and 2d pitching 
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arrangements  is  still  noticeable  in  terms  of  the  jet  development  and  velocity 
magnitudes:  jets arranged on a tighter pitch are already merged and showing a single 












The widths of  the  recirculation zones measured at 0.5d distance  from  the burner exit 




0.5d  distance  from  the  burner  exit  plane,  to  decrease  by  20%  for  the  chequerboard 
configuration and 7% for the columnar configuration. Further, decrease in pitch causes 
the extent of  the  recirculation, measured along  the central burner  line,  to decrease by 
45% for the chequerboard configuration and 26% for the columnar configuration. This 
clearly  shows  that  the  burner  flow  is  sensitive  to  the  change  in  pitch,  for  both 




It  is  interesting  to  observe  the  effect  of  configuration  on  the widths  and  extents  of 




pitch, where both  the width and  the extent are  lower  for  the columnar configuration, 
but only by 4% and 1% percent respectively. 
Recirculation Zones [mm] Chequerboard Columnar Chequerboard Columnar
Width (at x= 0.5d from burner exit) 80 89 100 96
Extent (along central burner x-axis) 86 114 157 155





a  function of swirl number  (figure 7.12). They argue  that  for  low degrees of swirl S < 
0.1, the potential core (no velocity change) can be seen near the orifice. With increase in 
swirl number the length of the potential core decreases, and that beyond S=0.6, reversed 
flow  is  shown  on  the  axis.  This  finding  slightly  disagrees with  the  findings  of  this 
research referring  to  the development of  the downstream centreline velocity, given  in 
figures 7.7a and 7.7b. It appears that axial velocity profiles presented in figures 7.7a and 
7.7b exhibit the behaviour of a highly swirled flow by showing the recirculation region 




known  quantitatively with  certainty.  For  example,  in  addition  to  the  swirl  strength, 





































Figure  7.12 Downstream  development  of  centreline  velocity  as  a  function  of  swirl  number 
(Gupta et al, 1984) 
 
Chigier  and  Dvorak  (1975),  who  investigated  flow  fields  in  turbulent  swirling  jets 
under  isothermal  and  combustion  conditions,  also  produced  a  similar  set  of  results 
relating to axial velocity profiles along the central burner line (figure 7.13). Their study 



















that  the  axial  velocities  are  in  the  reverse  flow  at  the  burner  exit.  This  contradicts 



























to  the  results of  this  research due  to one or more differences between each one  them 





7.3.2 Radial (v) velocity profiles 
 



























(Full  sets  of  radial  velocity  profiles  taken  at  distances  from  x=0‐5d,  for  1.6d  and  2d 
pitches of both configurations are given in Appendix D.) 
 
This  finding  is  supported  by Ahmed  (1997), who  found  that  the  radial  component 
decays most rapidly due to the swirl  jet impinging on the combustor wall. Figure 7.16 
















































7.3.3 Swirl (w) velocity profiles 
 
Swirl velocity profiles show  that peak swirl velocities occur at  the burner exit. Figure 




the burner exit. This  is because  the  central burner  is of  clockwise orientation  in both 
chequerboard  and  columnar  configurations. However,  figure  7.17a  shows peak  swirl 
velocities  generated  at  the  exit  of  the  two  side  burners  are  slightly  higher  for  the 
chequerboard  configuration  than  for  the  columnar.  This  is  expected,  since  the 
chequerboard  configuration has burner  columns with alternating burner  swirl where 
jets  tend  to combine, whilst  the columnar configuration has burner columns with  the 
same direction of burner swirl  (as shown  in  figure 7.1), resulting  in  jets pushing each 





Allen  (1970)  observed  the  same  phenomena  when  he  investigated  multiple  burner 
flows  for  the  chequerboard  and  columnar  configurations.  He  found  that  the  shear 
stresses  in  the  ‘out‐of‐mesh’  (columnar) configuration are  typically higher  than  in  the 



























of  this  figure shows swirl velocities at  the burner exit. They are very similar  to  those 
obtained  for  the 1.6d pitch. This  is expected, since  the measurements are  taken at  the 
burner wall, before any  flow  interaction between  the adjacent burners  takes place. As 
was  the  case  for  the  1.6d  pitch,  swirl  velocities  were  higher  for  the  chequerboard 
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d) w-vel at x=2d













































hand  side of  the  figure  shows  swirl velocity profiles  for  a  single burner  at  the  swirl 
angle of 40˚. The development of the profile, as the flow moves away from the burner 
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Figure  7.19 Measured  axial  and  tangential  velocity  profiles  at  the  exit  of  the  single  burner 
(Aroussi et al., 2000) 
 
7.3.4 Turbulent kinetic energy (k) 
 
Swirl  flows are  characterised by non‐isotropic  fluctuating  components, u’, v’ and w’. 
The  rms  fluctuations  were  measured  directly  using  3D  LDA.  The  extent  of  non‐
isotropic  turbulence  was  examined  for  1.6d  and  2d  pitches  of  both  configurations. 
Results  obtained  for  the  1.6d  pitch  of  the  chequerboard  configuration  are  given  in 









                                                 
* Results obtained for 1.6d pitch columnar and 2d pitch chequerboard and columnar configurations are 



























by  comparing  rms  fluctuating  components  for  flame  and  cold  conditions.  They 
discovered that under cold conditions isotropy was found at x=d (figure 7.21b), over a 
substantial portion of the cross‐section of the  jet, with some deviation occurring at the 
outer edges, where  radial components are  largest and axial  components are  smallest. 
For comparison, figure 7.21a shows the three fluctuating components obtained for 1.6d 
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where,  u’,  v’  and  w’  are  fluctuating  components  of  axial,  radial  and  swirl  velocity 
respectively.  
 
Profiles of  turbulent kinetic  energy  taken at different axial  stages are given  in  figure 
7.22, for 1.6d pitch and figure 7.23, for 2d pitch. Profiles show dissipation of turbulent 
kinetic  energy,  as  flow moves  away  from  the  burner wall. Analysis  of  the  turbulent 
kinetic energy profiles at x=0.5d shows  that the differences between  the chequerboard 
and  columnar  configurations  are more  evident  at  the merging  points  of  central  and 
upper burner  jets than the central and lower burners, especially in the case of the 1.6d 
and pitch. Whilst the levels of turbulence for the two configurations are relatively even 
across  the  bottom  half  of  the  vertical  traverse,  they  appear  much  higher  for  the 
columnar  configuration  (and  lower  for  the  chequerboard)  across  the  top  half  of  the 
traverse. It is unclear as to why the levels of turbulence are higher across the top burner 
in  the case of  the columnar, and  lower  in  the case of  the chequerboard configuration. 
Kucukgokoglan  and  Aroussi  (2001),  came  across  a  similar  phenomenon  in  their 
experimental  study  of multi‐burner  interactions  of  four  burners  arranged  on  a  2x2 




































Figure  7.22 Vertical  profiles  of  turbulent  kinetic  energy,  k,  taken  for  1.6d  pitch  of  chequered 
board and columnar configurations at x=0, 0.5d, d, 2d and 5d distances from the burner panel 
 
Distribution  of  the  kinetic  energy  profiles  for  the  2d  pitch  (at  x=0.5d  distance)  are 
relatively  evenly matched  across  the  top  and  bottom  half  of  the  traverse,  for  both 
configurations (Figure 7.23). 
 
Figures  7.22a  and  7.23a  show  that  the  highest  values  of  turbulent  kinetic  energy 
distributed  radially occur at  the burner exit. This  is  in  line with Chigier and Dvorak 
(1975)  and  Kihm  et  al.  (1990)  studies,  both  of  which  found  the  highest  values  of 
turbulent  kinetic  energy  at  the  burner  exit  (figures  7.24  and  7.25).  They  conducted 











































































































































































































The  turbulent  kinetic  energy  profiles  for  1.6d  and  2d  pitches  of  both  configurations 
along  the central burner axis  (figure   7.25) show  that  the area of maximum  turbulent 
kinetic energy occurs approximately at a distance of x=d from the burner exit. This is in 
disagreement  with  Chigier  and  Dvorak’s  (1975)  findings,  which  indicates  that  the 
maximum  levels  of  turbulent  kinetic  energy  occur  at  x=0.5d.  It  is  likely  that  this 
disagreement  is due  to  the effect of burner mixing, which  is absent  from Chigier and 
























































7.3.5 Reynolds stresses 
 
The Reynolds shear stress arises from the correlation of two components of the velocity 
fluctuation  at  the  same point  (Tritton, 1977). Historically, due  to  the  lack of accurate 
measurement technology, it was difficult to obtain accurate turbulence measurements, 

































































































to  axial  (u)  and  radial  (v)  velocity  profiles  presented  in  figures  7.6,  7.8  and  7.15. 
Therefore,  in  the  recirculation zone across  the central burner where  the axial velocity 
gradient is negative and the radial velocity gradient is positive, the axial shear stress is 
negative (i.e. if u’<0 and v’>0 then u’v’<0). The axial shear stress in positive in the region 









































































































Figures  7.27c  and  7.28c  show profiles  of  the Reynolds  shear  stresses,  correlating  the 
radial  and  swirl  fluctuating  components,  v’w’.  The  figure  shows  that  that  the  v’w’ 
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Figure  7.7  showed  that  the  strongest  recirculation  occurs  close  to  the mouth  of  the 
burner,  for  both  1.6d  and  2d  pitches  and  both  configurations.  Plotting  axial  and 
tangential shear stress components along the central burner line (figure 7.32a‐b) shows 
that stresses are  relatively  low  for 0<x/d<0.5, and  then suddenly  increase  in  intensity. 





tangential  shear  stresses,  at  different  axial  stations. Ali‐Abdeli  and Masri  concluded 





















































































































































1.  Flow  visualization  analysis  showed  that  the  burner  jet  interaction  is  directly 
related  to  the  pitch  size.  For  1.6d  pitch,  interaction  between  adjacent  burner  flows 
occurred almost immediately upon leaving the burner exit.  
 
2.  The analysis of axial velocity profiles obtained using 3‐D LDA  showed  that a 
decrease in pitch from 2d to 1.6d causes the width of the recirculation zone, measured 
at 0.5d distance  from  the burner exit plane,  to decrease by 20%  for  the chequerboard 
configuration and 7%  for  the columnar configuration.  It was  found  that a decrease  in 
pitch from 2d to 1.6d causes the extent of the recirculation, measured along the central 




the  1.6d  pitch  than  2d  pitch.  For  1.6d  pitch,  both  the  width  and  the  extent  of 
recirculation  are  higher  in  the  columnar  configuration  case  by  10%  and  25% 
respectively. The opposite trend is observed for 2d pitch, where both the width and the 









at  the  burner  exit,  were  higher  for  the  chequerboard  configuration  than  for  the 
columnar, for both 1.6d and 2d pitches. 
 
5.  The analysis of  fluctuating  components, u’, v’ and w’  showed  that  the burner 
flow is highly anisotropic at the burner exit. Profiles of turbulence fluctuations taken at 





6.  The  analysis  of  the  turbulent  kinetic  energy  profiles  showed  that  differences 
between the chequerboard and columnar configurations were more evident across the 
central  and  upper  burner  than  the  lower  burner,  for  both  1.6d  and  2d  pitches.  The 
turbulent  kinetic  energy  magnitudes  peaked  at  the  burner  exit,  while  the  profiles 
decayed downstream of x>0.5d. 
 
7.  At  the  burner  exit,  the  radial  distribution  of  tangential  shear  stress,  u’w’, 
showed  much  higher  peak  values  than  the  axial  shear  stresses,  illustrating  the 
importance of  the role  the  tangential shear plays  in  the swirling  flow. The maxima of 
tangential shear decayed faster than those of axial shear. This applied to both 1.6d and 
2d pitches.  It was  found  that v’w’ stress component  is  the weakest of  the  three shear 







































           
Numerical modelling  results were  obtained  using  three 
different turbulence models: k‐ε, k‐ω and Reynolds Stress 
Model  (RSM).  Details  of  the  models  are  described  in 
chapter  6.  The  velocity  profiles  generated  from  these 
numerical models, as well as turbulent quantities, such as 
turbulent  kinetic  energy  and  Reynolds  stresses  were 
analysed  and  compared  with  the  experimental  data  in 
order  to  identify  the numerical model  that provides  the 
best  match  to  the  experimental  data.  The  numerical 






8.1 Axial (u) velocity profiles 
 
8.1.1 Vertical traverse 
 
























Figure  8.1 Numerical  (k‐ε,  k‐w  and RSM  turbulence models)  v  experimental  comparison  of 
vertical  profiles  of  u  velocity  in  the  direction  of  flow,  taken  for  1.6d  pitch    of  chequerboard 
configuration  at x=0, 0.5d, d and 2d  distances  from the burner panel 
 
The  vertical  velocity  profiles  in  each  of  the  figures  are  presented  at  four  different 
positions along the x‐axis: 0, 0.5 d, d and 2d distances from the burner exit plane. Since 



































































models.  This  is  particularly  evident  at  the  burner  exit  for  both  pitches  and 
configurations.  In  all  four  cases,  the  k‐ω  turbulence  model  shows  much  narrower 
recirculation zone and smaller peak velocity than measured experimentally. At x=0.5d 
distance from the burner exit plane, this trend continues, and the k‐ω turbulence model 
still  represents  the worst  fit  to  the  experimental  data. However,  as  the  flow moves 
further away from the burner exit, the match between the experimental data and the k‐
ω turbulence model improves in all four cases. The consistent underperformance of the 
k‐ω  turbulence  model  could  have  been  caused  by  either  of  the  two  well‐known 
shortcomings of this turbulence model: 
 
Firstly,  this model assumes  isotropic turbulence (FLUENT 6), which  is contrary to the 
findings  presented  in  the  section  7.3.4,  chapter  7.  The  experimental  results  clearly 
showed that turbulence is highly anisotropic at the burner exit with isotropy increasing 
as  the  flow moves  further  along  the  x‐axis.  This  also  ties  in with  improved match 








However, as explained  in chapter 3,  the k‐ε  turbulence model also assumes  isotropic 
turbulence  (FLUENT  6),  but  is  still  able  to  give  relatively  good  prediction  of 
experimental data, as shown in figures 8.1‐8.4. This could be explained by Cazalbou et 





























Figure  8.2 Numerical  (k‐ε,  k‐w  and RSM  turbulence models)  v  experimental  comparison  of 
vertical  profiles  of  u  velocity  in  the  direction  of  flow,  taken  for  1.6d  pitch    of  columnar 
configuration  at x=0, 0.5d, d and 2d  distances  from the burner panel 
 
Analysis  of  the  remaining  two  turbulence models,  k‐ε  and RSM,  shows  that,  at  the 
burner  exit,  there  is  almost  no  difference  between  the  two  profiles;  they  virtually 
overlap each other across  the entire vertical  traverse (figures 8.1‐8.4). The closeness of 
the match of  these  two  turbulence models  to  the experimental data appears relatively 
good  in  all  four  cases  (i.e.  both  pitches  and  both  configurations). Whilst  the  peak 
velocities  seem  to  be well matched  to  the  experimental data,  both  the  k‐ε  and RSM 



















































































Figure  8.3 Numerical  (k‐ε,  k‐w  and RSM  turbulence models)  v  experimental  comparison  of 
vertical  profiles  of  u  velocity  in  the  direction  of  flow,  taken  for  2d  pitch  of  chequerboard 
configuration at x=0, 0.5d, d and 2d distances from the burner panel 
 
A  difference  between  the  k‐ε  and  RSM  turbulence  models  compared  to  the 
experimental data starts  to show as  the  flow moves away  from  the burner exit panel. 
Whilst both models  seem  relatively accurate  in predicting  the  recirculation areas,  the 
predicted  velocity  peaks  begin  to  differ  from  the  experimental  data  from  x=0.5d 
onwards.  It appears  that,  in some cases, a better  fit  is provided by  the k‐ε  turbulence 
model  and  in  others  by  the RSM  turbulence model. Overall,  however,  both models 
seem  to match  the experimental data  reasonably well, and  it  is difficult  to determine 
which of  the  two models provides a better  fit  just by a visual analysis of  the velocity 
profiles.  

















































































Figure  8.4 Numerical  (k‐ε,  k‐w  and RSM  turbulence models)  v  experimental  comparison  of 








Tarr  and Allen  (1997)  also  evaluated  these  two  turbulence models  applied  to  single 
burner flow and found that the k‐ε model performed as accurately as the RSM, and was 































































































Figure 8.5 Axial velocity profiles at x=0.3d, 0.6d and 2d  from  the burner  exit  (Aroussi  et  al, 
2000) 
 
Aroussi  et  al.  (2000)  compared  the  experimental  2D  LDA  measurements  and 
computational k‐ε  turbulence model predictions on  two burners discharging  into  the 
x/d = 0.6 
x/d = 2 
 
x/d = 0.3 
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close  to  the  burner  exit  (at  x=0.3d).  However,  no  direct  comparison  can  be  made 
between Aroussi’s  results and  the  results of  this  research due  to different number of 




German  and Mahmud  (2004)  compared  the  isothermal  experimental  and  numerical 
axial velocity profiles obtained for a single burner flow (figure 8.6). They used the k‐ε 
and RSM models for the numerical predictions. Their results show that the RSM model 

























Figure 8.7  shows  the experimental and numerical data obtained  for  the 1.6d pitch of 
chequerboard  and  columnar  configurations.  In  the  case  of  the  1.6d  pitch  of  the 
chequerboard configuration, the extent of the recirculation zone, as well as the velocity 
decay  along  the  central  burner  axis,  are  most  closely  predicted  by  the  numerical 
simulation employing the RSM turbulence model. On the other hand, in the case of the 
columnar configuration, both k‐ε and RSM turbulence models provided a close match 
to  the experimentally measured extent of  the recirculation zone and  the profile of  the 
decaying axial velocity along the central burner axis. 
 
Figure  8.8  shows  the  horizontal  axial  velocity  profiles  for  the  2d  pitch  of  both 
chequerboard  and  columnar  configurations.  The  analysis  showed  that  the  k‐ε 
turbulence model gave the closest match to the experimental data in the case of the 2d 
pitch  of  the  chequerboard  configuration,  contrary  to  the  findings  for  the  1.6d  pitch, 
which showed the RSM model as a better fit. In the case of the columnar configuration, 










































































































Lai  and  Nasr  (1998)  carried  out  a  study  on  two  parallel  plane  jets  for  aerospace 
industry.  Their  experiments were  performed  on  a  two‐dimensional  flow  discharged 
through  two  nozzles  with  4.25d  pitch  and  zero  swirl.  They  have  taken  velocity 










































models were greater  in  the  converging  region  than  in  the  region downstream of  the 
merging  point.  Furthermore,  the  decay  of  the  centre‐line  velocity  in  the  combined 
region  was  rather  slow  for  all  three  turbulence  models  when  compared  with 
experimental results. 
 
Contrary  to  the  findings  of  Lai  and Nasr, my  results  showed  that  the  decay  of  the 
centre‐line  velocity was  rather well  predicted  by  both  the  k‐ε  and  RSM  turbulence 
models  in  all  cases. The  case of  the  1.6d pitch of  chequerboard  configuration  (figure 
8.7a)  is  the  only  case  where  the  RSM  showed  an  advantage  compared  to  the  k‐ε 
turbulence  model,  especially  in  the  downstream  flow  (x/d>1.5).  As  was  shown  in 
section  7.3.3,  this  case  generates  the  highest  swirl  velocities  due  to  its  tight‐pitched 

















The  visual  analysis  of  the  horizontal  axial  profiles  supports  the  conclusions  of  the 
analysis of  the vertical velocity profiles:  the k‐ω  turbulence model provides  the worst 
match to the experimental data, whilst it cannot be definitively concluded whether it is 





































vertical profiles of v velocity at  the burner exit,  taken  for a) 1.6d pitch, chequerboard, b) 1.6d 
pitch, columnar, c) 2d pitch, chequerboard and d) 2d pitch, columnar configurations 
 






























































numerical  results obtained using  the k‐ε, k‐ω and RSM  turbulence models have been 
taken at x=0, 0.5d, d and 2d distances from the burner exit. However, the analysis has 





Whilst  all  three  turbulence  models  provided  a  very  good  overall  match  to  the 





8.3 Swirl (w) velocity profiles 
 
Figures 8.11‐8.14 show swirl velocity profiles  taken along  the vertical  traverse  for  the 
following  cases:  1.6d  pitch  chequerboard  configuration,  1.6d  pitch  columnar 





















predicted  the  velocity  peaks  occurring  at  merging  points  between  adjacent  jets 
downstream  of  the  burner  exit  (figures  8.11  and  8.13).  The  over‐prediction  is most 
evident  in  the  case  of  the  k‐ω  turbulence model,  especially  for  the wider,  2d  pitch 
(figure  8.13).  The  RSM  model,  on  the  other  hand,  shows  the  closest match  to  the 






































































































Figures  8.12  and  8.14  show  that  the  predicted  swirl  velocity  profiles  by  all  three 
turbulence  models  for  the  columnar  configuration  are  generally  in  a  very  good 
agreement  with  the  experimental  data.  The  numerical  predictions  by  all  three 
turbulence models are so close to the experimental data that, in fact, it is very difficult 












































































































































































































































































turbulence  model)  swirl  velocities  measured  on  two  burners  discharging  into  the 
furnace, as part of  the Aroussi et al  (2000)  study described  in  section 8.1.1. The LDA 
results, plotted  for one of  the  two burners, were  also  compared  to  the  single burner 
 
x/d = 0.3 
 
x/d = 0.6 
 











However,  this  still  does  not  help  achieve  conclusions  as  to  performance  of  the 
turbulence models applied to the particular burner and furnace geometry used here. 
 
The analysis of  the Figures 8.11‐8.14 which contain  the  results of  this  research  shows 







8.4 Statistical analysis of experimental and numerical velocity 
profiles 
           
The  results of visual analyses of velocity profiles presented  in  section 8.1‐8.3  showed 
that  the visual analysis alone  is not  sufficient  in determining which numerical model 
gives  the  best  prediction  of  experimental  data.  Therefore,  axial  and  swirl  velocity 
profiles  have  also  been  examined  using  statistical  methods  in  order  to  quantify 





























8.4.1.2 Root Mean Square Error, RMSE 
 





























8.4.2 Statistical analysis 
 
RMSEs were calculated  for axial and swirl velocities  in order  to show  the  fit between 
the  experimental  and  numerical  data  obtained  for  the  k‐ε,  k‐ω  and  RS  turbulence 
models.  Each  combination  of  pitch  and  configuration  was  examined.  The  RSMEs, 
calculated at  the x=0.5d distance  from  the burner exit,  for each combination  (i.e. 1.6d 




















RSMEs  are  lower  for  the  axial  velocity  profiles  than  for  the  swirl  velocity  profiles, 
implying  that  the  numerical models  are  more  accurate  in  predicting  axial  velocity 
component,  and  are  less  successful  in  predicting  complex,  high  swirl  velocity 
components.  Columnar  configuration,  2d  pitch  swirl  velocity  profiles  seem  to  have 
been most accurately predicted by all  three  turbulence models,  showing  the  smallest 




















































































The  statistical  analysis  for  axial  velocity profiles  (figure  8.16a)  shows  that  the RSME 
values  do  not  vary  greatly  between  different  pitches  and  configurations.  This  is, 
however, not the case for swirl velocity profiles. Figure 8.16b shows that swirl velocities 
are  better  predicted  for  wider‐pitch  geometry,  assuming  the  configuration  is 

















than  the k‐ε  turbulence model, with  the  exception of  the 2d,  columnar  configuration 
case, where the two models performed evenly. 
 
A  further,  ‘drill‐down’  analysis  of  the  RSME  values  for  the  swirl  velocity  profiles 




































The RSME results, presented  in  figure 8.17a‐d, show  that  the  tighter pitches are more 
difficult  to  predict  than  the  wider  pitches.  Also,  keeping  the  pitch  equal,  the 











































































































































configuration,  particularly  for  the  tighter  pitch  in  the  area  close  to  the  burner  exit 
(figure 8.17b). In the case of the wider pitch of columnar configuration (figure 8.17d), at 




8.5 Turbulent kinetic energy (k) profiles 
 
The statistical analysis of  the axial and swirl velocity profiles presented  in section 8.4 
indicated  that  the  RSM  turbulence  model  gives  the  most  accurate  predictions  of 
multiple  swirling  flows, especially  in  the area where  the  flow  is  characterised by  the 
highly turbulent, non‐isotropic behaviour. 
 







)(5.0 2'2'2' wvuk ++=  
 







the  experimentally  obtained  data.  The  k‐ω  turbulence  model  was  not  used  in  the 
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the k‐ε  and RS  turbulence models,  in  the  case of  the  1.6d pitch of  the  chequerboard 
configuration. The measured turbulent kinetic energy is low in the centre of the burner 
and shows a peak at  dy 5.0±=   for x=0.By x=0.5d,  there  is a pronounced peak  in  the 
mixing region between adjacent burners, which dies away at x=d, and is not visible at 























































































In  the  case of  the 1.6d pitch of  the columnar  configuration  shown  in Figure 8.20,  the 
RSM  turbulence  model  shows  better  prediction  of  experimental  turbulent  kinetic 
energy across  the  recirculation zones  than  the k‐ε  turbulence model. The peak values 
are  under‐predicted  by  both  models.  However,  the  shape  of  the  turbulent  kinetic 
energy  profile  obtained  using  the  RSM  turbulence model  follows  the  shape  of  the 
experimentally obtained profile, whereas the turbulent kinetic energy profile obtained 
using  the k‐ε  turbulence model diverges  from  the  experimental data by  exhibiting  a 
different behaviour in the ‘peak’ regions.  




























































Figure  8.21  shows  the  experimental  profile  of  the  turbulent  kinetic  energy,  plotted 




























better predicted by  the k‐ε  turbulence model. However,  at  x=0.5d, when  jets  start  to 
merge, the RSM model provided a better prediction of the shape of the profile. Whilst 
the  recirculation  zones were  reasonably well  predicted  by  both models  at  this  axial 
station,  the  opposite  was  true  of  the  turbulent  energy  peaks,  which  were  under‐
estimated. The subsequent turbulent kinetic energy profiles, taken at x=d and 2d, show 
that both models consistently under‐estimate the experimental data. 




















































































turbulence  model  provided  a  closer  match  to  the  experimental  data  than  the  k‐ε 
turbulence model. The closeness of the match between the RSM turbulence model and 
the experimental data is evident across the recirculation zones, but also in terms of the 
shape of  the profiles. The k‐ε  turbulence model over‐predicted  the  recirculation zone 
































































































The  analysis  focused  on  turbulent  kinetic  energy  profiles  taken  at  the  x=0.5d  axial 





























Figure  8.23  shows  that,  in  three  out  of  four  cases,  the  turbulent quantities predicted 
using  the  RSM  are  closer  to  the  experimentally  obtained  values.  The  k‐ε  model 
performed better only in the case of the 1.6d pitch of columnar configuration. As shown 
in  figure  8.20(b),  this  is  attributed  to  the  k‐ε  model  showing  closer  match  to  the 





Accurate prediction of  turbulent quantities  could have  a major  effect on  combustion 
modelling and therefore on the prediction of the NOx emissions. 
 
8.6 Reynolds stresses 
 
Direct measurements  of Reynolds  shear  stresses  obtained  using  3D LDA  technology 
have enabled comparison between the experimental and numerical results. Numerical 
results  were  obtained  using  the  RS  turbulence model.  The  k‐ε  and  k‐ω  turbulence 






quantities  exhibit  highly  non‐isotropic  behaviour  (section  7.3.4)  and  where  the 
Reynolds  shear  stresses  are  of  highest magnitudes  (section  7.3.5).  For  completeness, 

































Figure  8.24  shows  comparison  between  experimental  and  numerical  distribution  of 
turbulent shear stress, u’v’. The  turbulent shear stress profiles have both positive and 
negative values associated with the mean positive and negative gradients of the mean 
velocity profiles. Distribution of  the axial Reynolds stress  term, u’v’, can be related  to 
profiles of  the axial  (u’) and  radial  (v’)  fluctuating velocity  components presented  in 
figures 7.20, D.3, D.4 and D.5.  
 
The visual  analysis  shows  that  the general  agreement between  the  experimental  and 
numerical  results  for axial Reynolds  shear  stresses  is very good  for both pitches and 
both configurations.  
 



















































b) UxV at x=0.5d c) UxV at x=0.5d d) UxV at x=0.5d
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Distribution  of  the  Reynolds  shear  stress  component,  u’v’,  for  the  1.6d  pitch  of 
chequered  board  and  columnar  configuration  (figures  8.24a‐b)  shows  discrepancy 
between the experimental and predicted values in the regions where the axial (u’) and 
radial  (v’)  velocity  gradients  have  the  highest  magnitudes  (figures  7.20  and  A7.4). 
Whilst  experimental  results  for  the  u’v’  shear  stress  component  show  single  peaks, 
which  reflect  the maximum axial velocity gradients,  the predicted values  for  the u’v’ 





















































































in  both  experimental  and  numerical  profiles.  These  peaks  reflect  the  axial  velocity 
























configurations,  showing  fit  between  experimental  and  numerical  data  (obtained  using  RSM 
turbulence model) at x= 0.5d 
 
Figure  8.25  shows  comparison  between  experimental  and  numerical  distribution  of 
tangential  turbulent  shear  stress,  u’w’,  for  1.6d  and  2d  pitches  of  chequerboard  and 
columnar  configurations  at  x=0.5d  distance  from  the  burner  exit.  The  agreement 
between the experimental and numerical tangential shear stress profiles is not as good 

























































The  numerical  tangential  shear  stress  profiles  clearly  distinguish  between  the 
chequerboard and columnar configurations: in the case of chequerboard configuration 
(figure 8.25a and 8.25c), swirl fluctuating components from two adjacent  jets combine, 
and  in  the  case of  columnar  configuration  (figure  8.25b  and  8.25d),  swirl  fluctuating 
components  act  in  opposite  directions,  thus  pushing  the  two  adjacent  jets  apart. 
Experimental  results,  however,  do  not  show  any  great  difference  between  the 
tangential stress distribution profiles of chequerboard and columnar configurations.  
 













8.26b and 8.26d). This  is  the weakest of  the  three Reynolds  shear  stress  components, 













chequerboard  and  columnar  configurations  showed  that  the  k‐ω  turbulence model 
gives an inferior fit to the experimental data compared to the k‐ε and RSM turbulence 




models  shows  that, at  the burner  exit,  there  is almost no difference between  the  two 
profiles. Both the k‐ε and RSM turbulence models showed good agreement with peak 
velocities  obtained  experimentally. However,  both models  slightly  under‐predict  the 




velocity was well predicted by both  the k‐ε and RS  turbulence models  in all but one 
case  ‐  the  1.6d,  chequerboard  configuration.  In  this  case,  the differences between  the 
numerical results were most evident, and neither of the two models predicted the decay 
accurately. The k‐ω  turbulence model provided  the worst match  to  the  experimental 
data. 
 
4. Analysis  of  vertical  profiles  of  radial  velocity  (v)  at  the  burner  exit  showed  that, 
whilst  all  three  turbulence  models  provided  a  very  good  overall  match  to  the 





inferior  performance  compared  to  the  k‐ε  and  RSM model.  There  is  no  significant 
difference between the RS turbulence model over the k‐ε and vice versa. The analysis of 
the  data  downstream  of  the  burner  exit  shows  that  the  predicted  data  by  all  three 
turbulence models provided a much better match  to  the experimental data  in case of 
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the  1.6d  and  2d  pitches  of  columnar  configuration  than  in  case  of  the  1.6d  and  2d 
pitches of the chequerboard configuration. 
 
6.  Statistical  analysis  showed  that,  at  x=0.5d distance, RSMEs  are  lower  for  the  axial 
velocity  profiles  than  for  the  swirl  velocity  profiles,  indicating  that  the  numerical 
models  are  more  accurate  in  predicting  axial  velocity  component,  and  are  less 




7.  Statistical  analysis  for  axial  velocity  profiles  showed  that,  at  x=0.5d  distance,  the 
RSME values do not vary greatly  between different pitches  and  configurations. This 
was not observed for swirl velocity profiles. It was found that swirl velocities are better 
predicted  for wider‐pitch geometry. The  analysis  showed  that  swirl velocity profiles 
obtained  for  the  chequerboard  configurations  are more  difficult  predict  than  those 
obtained for the columnar configurations. 
 
8.  Results  of  the  statistical  analysis  confirmed  the  findings  of  the  visual  analysis 
highlighting the k‐ω turbulence model as the least accurate fit to the experimental data.  
 







10.  Visual  analysis  of  the  turbulent  kinetic  energy  profiles  showed  that  the  RS 
turbulence  model  provided  a  closer  match  to  the  experimental  data  than  the  k‐ε 
turbulence  model.  This  was  especially  evident  in  the  case  of  the  1.6d  pitch  of 
chequerboard configuration. 
 
11. Visual analysis showed  that  the general agreement between  the experimental and 




Reynolds shear stress  (u’w’) profiles was not as good as  in  the case of  the axial shear 
stress  (u’v’),  thus  indicating  that  the  swirl  component  is  more  difficult  to  predict. 
Overall, tangential shear stress was found to be weaker than the axial shear stress. This 
shows the significance of the gradient of the axial velocity component (u’), which seems 
to  play  a more  important  role  in  production  of  shear  stress  than  the  swirl  velocity 
gradient. The  radial Reynolds  shear  stress was  found  to be  the weakest  of  the  three 
















































of  burner  interactions  that  occur  in  multi‐burner  furnaces.  Therefore,  to  further 
improve current NOx reduction  technologies and gain an  improved understanding of 
the  impact  of  burner  interactions,  the  research  of  isothermal  turbulent  flows  in 
interacting low NOx burners in coal‐fired furnaces was undertaken.  
 
The  aim  of  this  research was  to,  firstly,  experimentally  investigate  isothermal  flow 
interactions in multi‐burner arrays for different swirl directions and burner pitches, and 
secondly,  to  carry out numerical modelling  in order  to determine  turbulence models 
which give the best agreement to experimental data. Experimental investigations were 
carried out using flow visualisation for qualitative and 3D  laser Doppler anemometry 








9.1 Conclusions of experimental analysis 
  
1. Flow visualization analysis showed that the burner  jet interaction  is directly related 
to  the pitch  size.  For  1.6d pitch,  interaction  between  adjacent burner  flows  occurred 
almost immediately upon leaving the burner exit.  
 
2.  The  analysis  of  axial  velocity  profiles  obtained  using  3‐D  LDA  showed  that  a 
decrease in pitch from 2d to 1.6d causes the width of the recirculation zone, measured 
at 0.5d distance  from  the burner exit plane,  to decrease by 20%  for  the chequerboard 
configuration and 7%  for  the columnar configuration.  It was  found  that a decrease  in 
pitch from 2d to 1.6d causes the extent of the recirculation, measured along the central 




the  1.6d  pitch  than  2d  pitch.  For  1.6d  pitch,  both  the  width  and  the  extent  of 
recirculation  are  higher  in  the  columnar  configuration  case  by  10%  and  25% 
respectively. The opposite trend is observed for 2d pitch, where both the width and the 




















the  chequerboard  and  columnar  configurations were more  evident  across  the  central 
and upper burner  than  the  lower burner,  for both 1.6d and 2d pitches. The  turbulent 
kinetic  energy  magnitudes  peaked  at  the  burner  exit,  while  the  profiles  decayed 
downstream of x>0.5d. 
 
7. At  the burner  exit,  the  radial distribution  of  tangential  shear  stress, u’w’,  showed 
much higher peak values than the axial shear stresses, illustrating the importance of the 
role  the  tangential  shear plays  in  the  swirling  flow. The maxima  of  tangential  shear 
decayed faster than those of axial shear. This applied to both 1.6d and 2d pitches. It was 
found that v’w’ stress component is the weakest of the three shear stress components; 







9.2 Conclusions of numerical analysis 
 
1. Visual analysis of vertical axial velocity profiles obtained for 1.6d and 2d pitches of 
chequerboard  and  columnar  configurations  showed  that  the  k‐ω  turbulence model 
gives an inferior fit to the experimental data compared to the k‐ε and RSM turbulence 








velocities  obtained  experimentally. However,  both models  slightly  under‐predict  the 




velocity was well predicted by both  the k‐ε and RS  turbulence models  in all but one 
case  ‐  the  1.6d,  chequerboard  configuration.  In  this  case,  the differences between  the 
numerical results were most evident, and neither of the two models predicted the decay 
accurately. The k‐ω  turbulence model provided  the worst match  to  the  experimental 
data. 
 
4. Analysis  of  vertical  profiles  of  radial  velocity  (v)  at  the  burner  exit  showed  that, 
whilst  all  three  turbulence  models  provided  a  very  good  overall  match  to  the 





inferior  performance  compared  to  the  k‐ε  and  RSM model.  There  is  no  significant 
difference between the RS turbulence model over the k‐ε and vice versa. The analysis of 
the  data  downstream  of  the  burner  exit  shows  that  the  predicted  data  by  all  three 
turbulence models provided a much better match  to  the experimental data  in case of 
the  1.6d  and  2d  pitches  of  columnar  configuration  than  in  case  of  the  1.6d  and  2d 
pitches of the chequerboard configuration. 
 
6.  Statistical  analysis  showed  that,  at  x=0.5d distance, RSMEs  are  lower  for  the  axial 
velocity  profiles  than  for  the  swirl  velocity  profiles,  indicating  that  the  numerical 
models  are  more  accurate  in  predicting  axial  velocity  component,  and  are  less 






7.  Statistical  analysis  for  axial  velocity  profiles  showed  that,  at  x=0.5d  distance,  the 
RSME values do not vary greatly  between different pitches  and  configurations. This 
was not observed for swirl velocity profiles. It was found that swirl velocities are better 
predicted  for wider‐pitch geometry. The  analysis  showed  that  swirl velocity profiles 
obtained  for  the  chequerboard  configurations  are more  difficult  predict  than  those 
obtained for the columnar configurations. 
 







the k‐ε  turbulence model, with  the exception of  the 2d,  columnar  configuration  case, 
where the two models performed evenly. 
 
10.  Visual  analysis  of  the  turbulent  kinetic  energy  profiles  showed  that  the  RS 
turbulence  model  provided  a  closer  match  to  the  experimental  data  than  the  k‐ε 
turbulence  model.  This  was  especially  evident  in  the  case  of  the  1.6d  pitch  of 
chequerboard configuration. 
 
11. Visual analysis showed  that  the general agreement between  the experimental and 
numerical  results  for axial Reynolds  shear  stresses  is very good  for both pitches and 
both configurations. The agreement between the experimental and numerical tangential 
Reynolds shear stress  (u’w’) profiles was not as good as  in  the case of  the axial shear 
stress  (u’v’),  thus  indicating  that  the  swirl  component  is  more  difficult  to  predict. 
Overall, tangential shear stress was found to be weaker than the axial shear stress. This 
shows the significance of the gradient of the axial velocity component (u’), which seems 
to  play  a more  important  role  in  production  of  shear  stress  than  the  swirl  velocity 
gradient. The  radial Reynolds  shear  stress was  found  to be  the weakest  of  the  three 





9.3 Recommendations for future work  
 
The  findings  that  arose  from  this project  relating  to  the  experimental  and numerical 
analysis  of  the  turbulent  quantities  represent  a  major  advance  to  the  previously 
published work.  It  has  been  found  that  swirl  flows  in multi‐burner  furnaces  can  be 
most  accurately  predicted  using  the  RSM  turbulence model.  Implementation  of  this 
turbulence model  in  combustion modelling  could  help more  accurate  prediction  of 
NOx levels in multi burner furnaces. 
 
It  is,  therefore,  essential  that  the  combustion  modelling  is  carried  out  in  order  to 
determine  the  sensitivity  of  the  combustion  models  to  the  underlying  turbulence 




PIV could help create a better understanding of  the  flow behaviour  in a multi‐burner 
furnace. 
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        3μ1 + 2 μ = 0            (A.3) 
which  means  that  there  is  no  dissipation  of  energy  in  a  spherically  symmetrical 
expansion or contraction, implying only one coefficient of viscosity. 
 





























































































































































































































































C.1 Equations for the k-ε turbulence model 
 
Fluent  lecture  notes  (Bakker,  2005)  have  been  used  as  a  reference  to  describe  the 
governing equations of turbulence models. 
 
C.1.1 Boussinesq hypothesis 
 
Many  turbulence  models  are  based  upon  the  Boussinesq  hypothesis.  It  was 
experimentally  observed  that  turbulence  decays  unless  there  is  shear  in  isothermal 
incompressible  flows.  Turbulence  was  found  to  increase  as  the  mean  rate  of 
deformation  increases.  In 1877, Boussinesq proposed  that  the Reynolds stresses could 
be linked to the mean rate of deformation.  
 
Using  the  suffix  notation  where  i,  j,  and  k  denote  the  x‐,  y‐,  and  z‐directions 
respectively, viscous stresses are given by: 
 
                      (C.1) 




                      (C.2) 
 
 






















































C.1.2 Equations for the k-ε turbulence model 
 
The k‐ε model focuses on the mechanisms that affect the turbulent kinetic energy (per 








ε  is  the  dissipation  rate  of  k.  If  k  and  ε  are  known,  the  turbulent  viscosity  can  be 
modelled as: 
 
                      (C.4) 
 
 
where,                                                                          is the kinematic turbulent viscosity expressed as the 
product of a velocity scale and a length scale, on dimensional grounds. 
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C.1.2.3 Model equation for turbulent kinetic energy, k 
 
The equation for k contains additional turbulent fluctuation terms, which are unknown. 
Again, using  the Boussinesq assumption,  these  fluctuation  terms can be  linked  to  the 
mean flow. 


















                      (C.7) 












C.1.2.4 Turbulent dissipation and dissipation rate, ε 
 
Whilst  the  equations  for K  and  k  look  quite  similar,  the  k  equation mainly  contains 










                      (C.8) 
 
Since  the  analytical  equation  for  ε  is  extremely  complex,  containing many unknown 
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                      (C.9) 










value of 1.3  is used. Typical values of 1.44 and 1.92  for  the model constants, C1ε and 
C2ε, are used. 
 











































































The  (2/3)ρkδij  term ensures  that  the normal stresses sum  to k. The shortfall of  the k‐ε 




C.2 Equations for the Reynolds stress (RSM) turbulence model 
 
RSM  closes  the  Reynolds‐Averaged  Navier‐Stokes  equations  by  solving  additional 
transport  equations  for  the  six  independent  Reynolds  stresses.  Transport  equations, 
derived  by  Reynolds,  average  the  product  of  the  momentum  equations  with  a 




C.2.1 Reynolds stress transport equation 
 
This equation describes six partial differential equations, one for the transport of each of 
the  six  independent  Reynolds  stresses.  The  exact  equation  for  the  transport  of  the 
Reynolds stress Rij: 
 
                   
                      (C.12) 





(III)  is  transport  by diffusion Dij;  this  term  is modelled using  a  gradient diffusion 
assumption 
(IV)  is  the  rate  of  dissipation  εij;  this  term  is  related  to  ε  as  calculated  from  the 
standard ε equation, although more advanced ε models are also available  
(V)  is  transport due  to  turbulent pressure‐strain  interactions πij;  this  term  includes 
pressure fluctuations due to eddies interacting with each other, and due to interactions 
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C.2.1.1 Production equation 
 
Exact:                      (C.13) 
 
 
C.2.1.2 Diffusive transport equation 
 
Exact:                      (C.14) 
 
 
where,                     (C.15) 
 
 





C.2.1.3 Dissipation equation 
 
Exact:                      (C.17)  
 
 
Model:                     (C.18) 
 
C.2.1.4 Pressure strain equation 
 












































































































Model:                     (C.20) 




C.2.1.5 Rotational equation 
 







C.3 CFD model mesh refinement 
 
The  primary  goal  of  solution‐adaptive  grid  refinement  is  to  efficiently  reduce  the 
numerical error in the digital solution (FLUENT 6). 
 
A  test  case  selected  for  the  grid  refinement  sensitivity  study  was  the  1.6d  pitch, 
chequerboard  configuration,  with  k‐ε  turbulence  model.  Gradient  of  velocity 
magnitudes were adapted in two steps. The first refinement threshold was set at 0.01, 
and  the  second  at  0.005. Cells with  gradients  above  the  value  set  as  the  refinement 



























































































































































a) v-vel at x=0
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b) v-vel at x=0.5d










c) v-vel at x=d










d) v-vel at x=2d

















































a) v-vel at x=0
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b) v-vel at x=0.5d










c) v-vel at x=d










d) v-vel at x=2d







































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































Figure E.1 Numerical  (k‐ε, k‐w and RSM  turbulence models) v  experimental  comparisons of 



















































































































































































































Figure E.3 Numerical  (k‐ε, k‐w and RSM  turbulence models) v  experimental  comparisons of 


















































































































































































































































































































































































































































































































b) VxW at x=0 c) VxW at x=0 d) VxW at x=0
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